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En  la  actualidad,  los  compresores  centrífugos  son parte  fundamental de  los 
motores  de  combustión  interna  alternativos  sobrealimentados  en  consecuencia  su 
diseño y optimización son fundamentales para maximizar  la capacidad operativa de 
del  sistema motor  así  como  también  comprender  cada  uno  de  los  fenómenos  que 
pueden afectar su correcto desempeño en dicho sistema. En los últimos años la gran 
competencia  industrial    ha  despertado  un  interés  inusitado  representado  por  los 
estudios  e  investigaciones  referentes  al  diseño,  desempeño  y  limitaciones  de  la 
maquina  justificado por el incremento de alguna de las prestaciones del motor como 
la merma  del  consumo  de  combustible,  el  aumento  de  potencia  o  el  descenso  de 
emisiones  contaminantes.  Por  medio  de  la  experimentación  y  la  realización  de 
modelos matemáticos además de  la experiencia que se va recogiendo de  trabajos ya 
realizados  no  solo  en  el  campo  de  los  compresores  centrífugos  sino  también  de  la 
experiencia  adquirida  en  la  industria  de  la  aviación  con  los  axiales  sobre  todo  en 
términos  de  limitación  y  fenómenos  de  inestabilidad  son  los  caminos  seguidos 
orientados al desarrollo de los nuevos compresores empleados en la automoción. A lo 
largo de  los  años,  en  el Departamento de Máquinas  y Motores Térmicos  se ha  ido 
desarrollando un modelo de compresor que puede servir como diagnostico a la hora 
de  evaluar  la  utilidad  y  desempeño  de  un  compresor  centrífugo  en  un  motor 
sobrealimentado,  el  cual  puede  ser modelado  en  su  integridad  gracias  al  robusto 
modelo de acción de ondas denominado WAM, que ha sido concebido íntegramente 
en  el  propio  departamento  sin  embargo  un  compresor  posee  limites  de 
funcionamiento que también deben ser tenidos en cuenta como el caso del fenómeno 
de  bombeo,  el  cual puede  romper  el  compresor  y  cuyo  origen puede depender de 
varios  factores. En  el marco de  esta  tesis doctoral  se  han  realizado  varios  estudios 
experimentales que tienen que ver con  la evaluación del bombeo, su caracterización, 






















En  lʹactualitat,  els  compressors  centrífugs  són  part  fonamental  dels  motors  de 
combustió  interna  alternatius  sobrealimentats  en  conseqüència  el  seu  disseny  i 
optimització  són  fonamentals  per  a  maximitzar  la  capacitat  operativa  dels 
compressors en el sistema motor així com també comprendre cada un dels fenòmens 
que poden afectar el seu correcte exercici en el dit sistema. En els últims anys la gran 
competència  industrial    ha  despertat  un  interés  inusitat  representat  pels  estudis  i 
investigacions  referents al disseny, exercici  i  limitacions de  la maquina  justificat per 




sinó  també  de  lʹexperiència  adquirida  en  la  indústria  de  lʹaviació  amb  els  axials 
sobretot  en  termes  de  limitació  i  fenòmens  dʹinestabilitat  són  els  camins  seguits 
orientats al desenrotllament dels nous compressors empleats en lʹautomoció. Al llarg 
dels anys, en el Departament de Màquines i Motors Tèrmics sʹha anat desenrotllant un 
model de compressor que pot servir com diagnostique a  lʹhora dʹavaluar  la utilitat  i 
exercici  dʹun  compressor  centrífug  en  un  motor  sobrealimentat,  el  qual  pot  ser 










sistema  en  què  es  trobe  el  compressor.  A  altres  es  presenta  un  nou  model  de 
compressor,  possible  de  col∙locar  en  el  programa WAM  i  amb  el  qual  es  poden 
modelar condicions estables i inestables de treball tant en el motor com fora dʹeste, de 
mode dʹapreciar quan un compressor pot patir lʹaparició del fenomen de bombament. 
En  esta  tesi  es  presenta  una  anàlisi  exhaustiva  de  diferents models  que  es  poden 
trobar  en  la  bibliografia  així  com  lʹestudi  de  la  dinàmica,  disseny  i  problemes 
dʹestabilitat del compressor. Sobre  lʹúltim tema sʹanalitza  la  influència que posseïx  la 
geometria aigües dalt  i aigües baix del compressor respecte de  la seua estabilitat de 
treball  i  que  circumstàncies  pot  o  no  ser millorat  el  límit  imposat  pel  fenomen  de 
bombament. Per tant en esta tesi es Du a terme un estudi modelatge i experimental del 
fenomen de bombament avaluat  en  el banc motor  i  en  el banc de  turbos  en què  es 
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combustion  engines. This  implies  that  their design  and  optimization  is  essential  to 
maximise  the  operational  capability  of  the  compressors  in  engines,  as  well  as 
understanding all the phenomena that may affect their performance. 
In recent years there has been many studies and research in the design, performance 





these  new  compressors  been  developed,  but  also  through  past  experience  of work 
already done  in centrifugal compressors, as well as with the knowledge acquired by 










As part of  this  thesis,  there have been  several experimental  studies  carried out  that 
deal  with  the  evaluation  and  characterisation  of  surge,  as  well  as  the  variables 
affecting it and, more importantly, the evaluation of different methodologies used to 
rapidly detect surge in order to avoid possible damage to the compressor. However, 
as  it will be explained  later on,  there are several  types of surge, some of which may 
not be harmful to the compressor or to the system.  
In  addition,  throughout  this  dissertation  a  new  compressor  model  has  also  been 
generated  with  enhanced  surge  prediction.  It  allows  for  testing  with  steady  and 
unsteady work conditions, with or without a direct connection to an engine, as well as 
including the possibility of combining it with WAM software. 
Furthermore,  this  thesis  also  presents  a  comprehensive  analysis  of  the  different 
models  that  can  be  found  in  literature,  as  well  as  the  study  of  the  compressor’s 
dynamics,  design  and  stability  problems. Discussion  of  the  effect  of  the  geometry 
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Capítulo 1 Introducción a la tesis 
2 
1.1 Antecedentes 
El  turbocompresor  fue  inventado por  el  ingeniero  suizo Alfred Büchi quien 
tras trabajar con turbinas de vapor lo aplicó a motores de combustión interna en 1905. 
Una de  las primeras aplicaciones de un  turbocompresor  le corresponde al  ingeniero 
de General Electric, Standford Moss, quien asoció el turbo a un motor de gasolina V12, 
Liberty,  para  uso  aeronáutico  en  1917.  Este  motor  fue  probado  a  14.000  pies 


































Las  turbomáquinas  asociadas  a motores de  combustión  interna  alternativos 
solventan las dificultades de éstos en las condiciones de vuelo a cierta altura donde la 
densidad  en  oxígeno  del  aire  es  baja  y  por  tanto  el  motor  no  trabaja  con  buen 
rendimiento  en  condiciones de  admisión  atmosférica. Estudios  llevados  a  cabo por 
Lapuerta et al. [1.3][1.4] revelan las variables dentro de un motor que se ven afectadas 
por  el  cambio de  las  condiciones  atmosféricas debidas  a  la  altura  a  la que  se halle 
cualquier motor de combustión interna alternativo. 
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A partir de esta fecha el uso de turbocompresores fue generalizado en todos 
los  motores  de  combustión  interna  alternativos  de  aviación  ya  que  permitía 
incrementar el techo de vuelo del avión al compensar la caída de presión atmosférica 
debida a la altitud de vuelo. Los motores sobrealimentados de aplicación en el mundo 





los  motores  a  reacción  en  la  industria  aeronáutica  que  conseguían  mejorar 
sustancialmente  la  relación  peso/potencia  respecto  a  los  motores  alternativos 
anteriores.  Por  lo  tanto  el  empleo  de motores  de  combustión  interna  alternativos 
sobrealimentados  pasó  a  pequeñas  aeronaves  donde  el  bajo  coste  y  fácil 
mantenimiento priman sobre las actuaciones. 




no  es  hasta  los  años  ´20,  cuando  comienzan  a  aparecer motores diesel  en  barcos  y 
locomotoras  asociados  a  turbomáquinas  que  permitan  aumentar  la  presión  de 
admisión. Se trataba de motores muy pesados y  lentos con elevadas vibraciones que 
no aceptaban con agrado los cambios bruscos de regimenes de giro. 
Fue  en  el  año  1912  cuando  este motor  se  incorporó  a  la  construcción naval 
sustituyendo  las  turbinas  de  vapor,  el  buque  cisterna Vulkanus  fue  el  primero  en 
probarlo.  Posteriormente  el motor  diesel  se  populariza  al  grado  de  que  todos  los 
barcos (pesqueros, mercantes, de transporte y de guerra)  lo utilizaban asociándose a 
turbocompresores de altas prestaciones para mejorar su rendimiento, sin embargo hoy 
en día este  tipo de  transporte solo  lo emplea en pequeñas embarcaciones ya que  los 
barcos militares  o de  salvamento  emplean  turbinas de  gas  y  aquellos más  grandes 
como  portaaviones  o  cruceros  emplean  turbinas  de  vapor  por  medio  de  energía 
nuclear. 
En el caso de  la  industria ferroviaria se desarrollan  tanto motores diesel que 
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La paulatina  reducción de peso, volumen  y vibraciones de  estos motores  y 




de  gasolina  sobrealimentado  en  un  coche  para  competir  en  la  Indianápolis  500.  El 
primer  coche  en  producción  dotado  de motor  sobrealimentado  fue  el  Oldsmobile 
Cutlass Jetfire de 1962 que montaba un turbo Garrett TO‐3 acoplado a un motor V8 de 
gasolina.  
Los  problemas  de  fiabilidad  de  los  motores  sobrealimentados  en  los 
automóviles de  gran  producción  hizo  que  su  uso  se  restringiese durante  años  a  la 
competición,  donde  llegaron  a  su máximo  desarrollo  en  la  Fórmula  1  durante  la 
denominada  “Era del  turbo”, que  comenzó de  la mano de Renault  en  1977  con un 
pequeño motor V6  a  90º de  apenas  1.500cc  que  rendía una potencia  superior  a  los 
1.000 CV. El  resto de marcas  se unieron  a  la  fiebre de  los motores  turbo hasta que 
debido  a  lo  extremo  de  su  pilotaje  y  a  una  serie  de  desgraciados  accidentes  se 
prohibieron en el año 1989.  
La evolución de estos motores durante esta época permitió que  los motores 







de  1992  hizo  que  estos motores  diesel  sufrieran  un  impulso,  en  detrimento  de  los 
turbo de  gasolina, que  los ha  llevado hasta un nivel de desarrollo  altísimo  con  los 
motores  turbodiesel de  inyección directa  en  los  que  cada  una de  sus  componentes 




La  tendencia  en  la  sobrealimentación  de  motores  diesel  es  seguir 
incrementando el grado de sobrealimentación hasta el límite mecánico y térmico. Para 
reducir las presiones máximas y las emisiones de óxidos de nitrógeno, la tendencia es 
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reducir la relación de compresión y retrasar el inicio de la inyección, llegando incluso 
a  producirse  éste,  después  del  punto muerto  superior. Además  lo  que  se  busca  es 
disminuir el  tiempo entre cada uno de  los  transitorios de motor,  sobre  todo a bajas 










consiguen  reducciones  de  la  cilindrada  necesaria  para  alcanzar  una  determinada 
potencia.  De  esta  manera,  se  consiguen  ventajas  en  consumo  de  combustible  y 
emisiones  contaminantes.  A  esta  tendencia  se  le  llama  con  el  término  inglés 
downsizing,  haciendo  referencia  a  la  disminución  de  tamaño  de  los  motores.  Sin 
embargo,  el  downsizing  está  limitado  por  varios  fenómenos  como  las  limitaciones 
mecánicas y  térmicas que se alcanzan en condiciones operativas cercanas a  la plena 
potencia,  esto  es  a  alto  régimen  de  giro.  Otro  de  los  problemas  de  los  motores 




Con  el  objetivo  de  solucionar  el  problema  del mal  comportamiento  de  los 
motores de alta potencia específica se están empezando a utilizar nuevos sistemas de 
sobrealimentación. La primera medida para mejorar el par en bajas vueltas del motor 
es  reducir  el  tamaño  de  la  turbina.  Una  turbina  pequeña  se  adapta  mejor  al 
funcionamiento  con  gasto másico  en  el  escape  reducido,  permitiendo  aumentar  la 
presión de sobrealimentación a menor régimen de giro del motor. Sin embargo, esta 
pequeña  turbina va a producir una  contrapresión  excesiva a altas vueltas de motor 
que  se  traduce  en mayor  consumo y mayores  limitaciones  térmicas  en  el punto de 
máxima  potencia.  Este  efecto  negativo  puede  contrarrestarse  con  una  turbina  de 
geometría variable capaz de variar su sección efectiva adaptándose a  los cambios en 




los datos  apuntan  a  que una  vez  generalizado  el uso de  las  turbinas de  geometría 
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variable y la tendencia en la disminución de su tamaño, es el compresor el elemento 
limitante  en el proceso de downsizing. Efectivamente,  en  el  sistema de admisión del 
motor no se puede instalar un sistema de by‐pass como se hace en el escape, ya que es 
necesario comprimir el aire. Por el compresor ha de pasar todo el aire admitido por el 
motor y  teniendo en cuenta  la elevada potencia específica  la  tendencia no es, desde 
luego,    a  reducir  el  gasto másico máximo del  compresor. Por  otra parte, debido  al 
menor tamaño de  la turbina  la potencia que ésta puede suministrar al compresor en 
bajas  vueltas  hace  que  la  relación  de  compresión  suministrada  por  el  compresor  a 
bajas vueltas de motor suba de manera notable. Esto  requiere pues un aumento del 
rango  operativo  del  compresor  para  gastos  pequeños.  Esto  equivale  a  aumentar  el 






Otro  de  los  aspectos  que  está  haciendo  llegar  al  límite  de  los  sistemas  de 
sobrealimentación actuales es la generación de tasas suficientes de gases recirculados 
(EGR)  para  la  reducción  de  las  emisiones  contaminantes.  En  efecto,  dado  que  los 
valores  límite  de  las  emisiones  en  las  sucesivas  normativas  se  reducen  de  forma 
dramática, el nivel de gases recirculados ha de aumentar en  la misma medida. Esto, 
unido  al  downsizing  que  hace  que  se  monten  motores  de  pequeña  cilindrada  en 
vehículos pesados, conduce a que se obtengan más gases recirculados a mayor nivel 
de  carga  del motor. Así  pues,  el  sistema  de  sobrealimentación  ha  de  ser  capaz  de 
suministrar  aire  suficiente para mantener un  exceso de  aire  suficiente  a  la vez que 
gases  recirculados para  el  control de  las  emisiones de NOx. En  algunos motores, o 
bien  el  sistema  de  sobrealimentación  no  es  capaz  de  proporcionar  la  relación  de 
compresión  necesaria,  o  bien  la  reducción  del  gasto  másico  que  implica  la 
recirculación de gases conduce el compresor a bombeo. 
Para  poder  salvar  el  límite  que  representa  la  limitación  de  relación  de 
compresión para gastos trasegados pequeños se han presentado diferentes soluciones 
tecnológicas.  En  primer  lugar,  se  intenta  modificar  el  límite  de  bombeo  de  los 




de  la  forma  buscada  el  límite  de  bombeo.  En  tercer  lugar,  se  está  planteando  la 
utilización de compresores de geometría variable en los que mediante unos vanos de 
inclinación  variable  en  el  difusor  se  puede  modificar  el  comportamiento  del 
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compresor  permitiendo  su  adaptación  a  las  distintas  condiciones  operativas  del 
motor.  En  cuarto  lugar,  están  apareciendo  distintas  versiones  de motores  con  dos 
turbocompresores o con un turbocompresor más un compresor movido por el propio 
motor. Existen distintas soluciones de este último tipo, pero todas tienen un elemento 
común  y  es  la  utilización  de  un  turbocompresor  más  pequeño  que  funciona 
especialmente  a  bajas  revoluciones  de motor  que  cumple  dos  requisitos,  tiene  una 
menor  inercia mecánica mejorando  su  respuesta en aceleraciones, y  tiene un mayor 
margen frente al bombeo ya que su rango operativo es menor. Todas las soluciones en 
doble sobrealimentación permiten mejorar el par y la respuesta en aceleraciones a bajo 
régimen.  Las  distintas  soluciones  en  doble  sobrealimentación  se  distinguen  en  la 
disposición de  los  compresores y de  las  turbinas de  sobrealimentación que pueden 
estar en serie (doble etapa) o en paralelo. También se pueden distinguir  los sistemas 









habitual.  Sea  cual  sea  la  solución  tecnológica  explorada  y  adoptada  se  ha 
incrementado en los diseñadores de motores el interés por el fenómeno del bombeo en 
distintos  aspectos.  En  primer  lugar,  dado  que  las  prestaciones  del  motor  están 
limitadas  por  el  bombeo  del  compresor,  es  necesario  conocer  de  forma  precisa  el 
margen real disponible para un determinado compresor a fin de a poder optimizar el 
motor  sin  poner  en  peligro  el  funcionamiento  y  la  duración  del  compresor.  Sin 
embargo, es una experiencia generalizada que el límite de bombeo de los compresores 





aumentar  la  relación  de  compresión  en  baja  en  relación  a  las  características  que 
ofrecen  los  fabricantes del  turbocompresor. Esto hace que,  en  la  fase de diseño del 
motor  no  es  posible  definir  de  forma  precisa  el margen  de  bombeo  que  tendrá  el 
motor.  Solamente  en  la  fase  de  puesta  a  punto  del  motor  en  vehículo  se  puede 
optimizar el margen del bombeo y por lo tanto la presión de soplado y el par motor en 
bajas vueltas. 
Capítulo 1 Introducción a la tesis 
8 
En  segundo  lugar,  también  es  una  experiencia  generalizada  entre  los 
diseñadores  de motores  que  el margen  de  bombeo  de  un  compresor  no  depende 
solamente del mapa de operación del compresor sino de los parámetros geométricos 
de  la  línea  de  admisión  tanto  aguas  arriba  como  aguas  abajo  del  compresor.  Es 
habitual que al  cambiar el volumen del  filtro de aire o del  conducto a  la  salida del 
compresor  el  límite de  bombeo  pueda  sufrir  cambios. También  es  conocido  que  la 
geometría del conducto justo a la entrada del compresor afecta el comportamiento del 
compresor. En este sentido es importante destacar que la adaptación de cada motor al 
habitáculo  en  el  que  se  aloja  es  complicada.  Esto  hace  especialmente  difícil  la 
adaptación  de  un mismo motor  a  distintos  vehículos,  una  práctica  cada  vez más 
habitual. Estas  limitaciones de  espacio  conducen de  forma habitual  a  conductos de 
entrada al compresor de geometría  inadecuada  [1.7], que complican  los procesos de 
puesta a punto de cada adaptación. 
Todos  estos  efectos  sobre  el  comportamiento del  bombeo  son  conocidos  en 
cuanto a que han sido experimentados o sufridos por  los  ingenieros de diseño o de 




En  el  estudio  y  desarrollo  de  los motores,  ya  desde  sus  inicios,  tuvo  una 
importancia  mayúscula  el  proceso  de  modelado  que  permitiese  predecir  las 
actuaciones del motor a priori sin tener que construir y ensayar el motor completo en 
cada ocasión. De hecho  se puede decir que el desarrollo de  la Termodinámica, a  lo 
largo del siglo XIX, fue de la mano de la evolución de los motores térmicos. El primer 
uso de ciclos de simulaciones de motores de combustión  interna  fue  llevado a cabo 
por  el británico Sir Dugald Clerk  (1845‐1932), quien propuso una  serie de métodos 
para calcular las propiedades termodinámicas de los flujos en los diferentes procesos 
del motor,  siendo  el  primero  en  usar  un  ciclo  de  aire  estándar  para  comparar  la 




la mezcla de  gas  quemada  según  el  equilibrio  termodinámico de  los  productos  de 
combustión. 
Pero  es  en  las  últimas  décadas  que  gracias  al  aumento  en  la  capacidad  de 
cálculo  aportado por  la  informática,  se dedica un  especial  esfuerzo al desarrollo de 
programas de modelado del ciclo operativo de los motores, que permitan predecir las 




motor. El  conocimiento de  la  cinética de  la  formación de NOx ha  sido desarrollado 






el  calculo  0D mediante  la  adopción  volúmenes  que  representen  ciertas  partes  del 
motor,  estrategia  conocida  como  de  llenado  y  vaciado  [1.10].  Pero  existen  algunos 
muchos más  robustos  como  el  propuesto  por  Payri  et  al.  [1.11]  donde  es  posible 
representar  cada uno de  los procesos que  se  llevan a  cabo  en  el motor mediante  la 





reducir  los  costes  en  el  desarrollo  de  nuevos motores  y  a mejorar  los  diseños  ya 
existentes.  En  el  pasado,  cuando  se  intuía  una  posible mejora  en  el motor,  ésta  se 
probaba  directamente  en  el  mismo,  mediante  un  prototipo,  obteniéndose  unos 
determinados  resultados  que  eran  comparados  con  los  originales  para  ver  si  era 
rentable o no dicha mejora, resultando así un proceso lento y costoso. Por este motivo 










que  tener  en  cuenta  que  siempre  será  necesaria  una  validación  de  los  resultados 
mediante  el  ensayo  del  motor,  la  estimación  de  los  resultados  de  los  motores 
ensayados será más rápida y económica. 
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De  todo  lo  anterior  se  desprende  la  importancia  que  para  el  proceso  de 
renovación  de  la  carga  en motores  alternativos  tienen  dichos modelos  y  de  ahí  se 
justifica el incremento en el uso de los mismos, en mayor medida, cuanto mejores son 
los conocimientos de  los procesos físicos que tienen  lugar en el motor y mejores son 
las herramientas de  cálculo de que  se dispone. En  la actualidad y debido al avance 
informático que existe, se han logrado tiempos de ejecución relativamente cortos. 
De entre todos los modelos, los más utilizado para el diseño de los sistemas de 
renovación  de  la  carga  y  sobrealimentación  de  los  motores  son  los  modelos 
unidimensionales de acción de ondas. Estos modelos hacen la hipótesis de que el flujo 





la amplitud de  las ondas de presión es supuesta  infinitesimal. Este  tipo de modelos 
permite calcular de forma precisa el flujo pulsante en admisión y especialmente en el 
escape de los motores. 
En  todos  los  centros  de  diseño  de  sistemas  de  sobrealimentación  se  ha 
generalizado el uso de programas informáticos basados en los modelos 1D de acción 
de  ondas  como  GT‐power  de  Gamma  Technologies,  Boost  de  AVL  o WAVE  de 
Ricardo. Sin embargo, pese a que el flujo en los conductos del motor se puede calcular 
con precisión y coste computacional aceptables, el cálculo de elementos singulares en 
los  sistemas de  admisión y de  escape del motor  se ha de hacer mediante hipótesis 
adicionales en función del elemento que se trate. Un punto capital en los modelos es la 
manera  en  que  se  implementan  las  ecuaciones  de  compresores  y  turbinas  de 
sobrealimentación. 
En los modelos de acción de ondas actuales el compresor es calculado a partir 




como  se  representa en el mapa de  funcionamiento estacionario. Se considera que el 
funcionamiento del compresor en un momento dado no depende de la historia pasada 
sino de las condiciones que existen en ese instante. Sin embargo, tal como se explica en 
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cilindros,  la predicción de  las oscilaciones de gasto másico y relación de compresión 
alrededor  del  punto  de  operación  de  equilibrio  no  se  pueden  calcular  de  forma 
precisa, especialmente cuando el punto de operación se acerca a la línea de bombeo. 
Debido  a  la  imposibilidad  de  los  modelos  actuales  para  predecir  y  para 
calcular en la zona de bombeo del mapa del compresor, se hacen simplificaciones que 
permitan que aunque no se calcule de forma adecuada, al menos el cálculo no se vea 
interrumpido. Así,  es  habitual  que  los modelos  permitan  transitar  por  la  zona  de 
bombeo a sabiendas de que el cálculo durante el bombeo no será correcto. 





de  manera  que  se  pueda  establecer  en  las  primeras  etapas  de  diseño  cuál  es  el 
potencial  real  de  un  determinado  compresor  en  cuanto  a  la  máxima  relación  de 

















donde  la  turbina extrae  la potencia de  los gases de escape y mediante  la unión por 
medio de un eje se la comunica a un compresor.  
Existen básicamente dos  tipos de  compresores  según  sea  la dirección de  la 
velocidad de salida respecto de  la de entrada paralela o perpendicular:  los axiales y 





















 Compresores Centrífugos 
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Hay que añadir que la principal razón del profundo estudio del fenómeno de 
bombeo  (“surge”),  en  los  motores  de  reacción  aeronáuticos,  es  debido  a  la 
configuración de éstos en la que las cámaras de combustión están inmediatamente a 
continuación  del  compresor,  por  lo  que  la  inversión  del  flujo  de  aire  produce  la 
descarga de  llamaradas hacia el exterior a  través del compresor con el consecuente 
deterioro de los álabes y la perdida total de empuje. Sin embargo en la industria de la 
automoción donde  los gastos de aire  son bajos y el peso no está  tan penalizado, el 
funcionamiento  de  pequeños  compresores  centrífugos  es  mucho  más  efectivo  y 
económico, tanto en su construcción como en su mantenimiento. 
Es  por  ello  que  este  proyecto  procura  hacer  una  extensión  de  los 
conocimientos  adquiridos  entorno  a  los  compresores  axiales  aeronáuticos  en  su 




Se  trata de ahondar en  la comprensión del  fenómeno del bombeo para,  tras 
ello, conseguir evadir  las  inestabilidades que conducen a éste o al menos retrasar el 




de  compresión mas  alto  o  igual  al  que  se  tenía  sin modificar  el punto de  bombeo 
original.  Esto  conlleva  a  su  vez  un mayor  rango  de  operación  del  compresor  al 
disminuir  el margen  necesario  para  evitar  la  entrada  en  bombeo  del  compresor  a 




de  la  línea  de  bombeo  sobre  la  margen  izquierda  del  mapa.  No  siempre  estos 
elementos  pueden  ser  utilizados  por  los  fabricantes  de  motores  de  automóviles 
debido a  las  características dimensionales del motor y al  espacio  reservado para  la 
admisión  del  mismo.  Por  lo  tanto  el  estudio  y  desarrollo  de  nuevos  elementos 
adaptados  a  la  exigencia  geométrica  de  los motores,  debe  ser  continuado  con  las 
nuevas disposiciones de los fabricantes de automoción, para cada uno de los modelos 
nuevos puestos en el mercado, con el afán de conseguir una mejora en  la respuesta 
del compresor cercana a  la zona de bombeo, por  lo que se  justifica el trabajo que se 
presenta sobre este punto en esta tesis. 
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La  importancia  de  lograr  un  control  del  bombeo  radica  en  que  las 
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1.3 Objetivos 
Por  lo  comentado  en  los dos  apartados  anteriores  el  principal  objetivo  que 
persigue esta tesis, es contribuir al mejor conocimiento del fenómeno del bombeo de 
los compresores centrífugos utilizados para la sobrealimentación de motores diesel de 
automoción.  La  intención  es  que  este  mejor  conocimiento  del  fenómeno  permita 
mejorar  el  diseño  de  los  sistemas  de  sobrealimentación  de  los  motores  actuales 
mediante la obtención de criterios de diseño de los sistemas y mediante la generación 




de  un modelo  de  compresor  que  permita  el  cálculo  no  estacionario  del  flujo  en  el 
compresor. Este modelo matemático ha de ser capaz de predecir en qué condiciones se 




la geometría de  entrada  al  compresor  sobre  el  límite de  funcionamiento  estable del 
compresor. Desde otro punto de vista, este objetivo también se puede enfocar como la 




entender  los mecanismos por  los que modificaciones en  las condiciones aguas abajo 
del  compresor  pueden  afectar  al  funcionamiento  del  mismo  en  bombeo. 
Específicamente  se  pretende  analizar  el  efecto  del  flujo  pulsante  habitual  en  los 
motores alternativos sobre el límite de bombeo. 
Junto  con  estos  objetivos  específicos  de  la  Tesis  se  plantean  otros  de  tipo 
metodológico. El primero y más importante sería, a partir de los estudios realizados, 
proponer metodologías  de medida  y  de  caracterización  del  bombeo  que  permitan 
obtener información relevante que pueda utilizarse en las fases de diseño del sistema 
de sobrealimentación para optimizar  las prestaciones evitando el  funcionamiento en 
bombeo. El  segundo es establecer  la validez de  las herramientas de cálculo de  flujo 
computacional multidimensionales  (CFD) para analizar el  fenómeno del bombeo en 








la combinación de estudios experimentales  junto con  los estudios  teóricos mediante 













más  restringidas, pero  en  cambio,  las  condiciones de  ensayo  son  similares  a  las de 
funcionamiento  real  del  sistema  de  sobrealimentación  del  motor.  Por  último,  se 














tenido  los  siguientes  pasos  básicos  en  su  desarrollo  que  se  ha  plasmado  en  los 
distintos capítulos en los que se divide esta Tesis: 
En  el  capítulo  2  titulado  bombeo  en  compresores  relativos  se  resume  la 
información  obtenida  de  la  revisión  bibliográfica  realizada  sobre  trabajos  en  la 
literatura describiendo el bombeo y  los  fenómenos de  inestabilidad que conducen a 
él. El objetivo buscado es  recoger e unificar  los distintos  trabajos  realizados en este 
área de  investigación a  fin de establecer el estado del arte y el punto de partida de 
este  trabajo.  En  este  capítulo  se  hace  una  introducción muy  básica  acerca  de  los 
distintos  tipos  de  compresores,  la  nomenclatura  empleada,  los  mapas  de 
funcionamiento  utilizados,  etc.  A  continuación  se  hace  una  descripción 
fenomenológica del proceso de bombeo y se  introducen  los procesos  inestables que 
conducen al bombeo de los compresores. En los últimos apartados del capítulo se ha 
hecho  una  revisión  bibliográfica  de  los  sistemas  de  control  que  permiten  evitar  el 
bombeo  en  compresores  empleados principalmente  en  aviación  y  en  estaciones de 
compresión, pero  que potencialmente podrían  tener  algún  tipo de  aplicación  en  la 
sobrealimentación de motores. Por último, se realiza una revisión de los dispositivos 
que permiten ampliar el margen del bombeo de un compresor.  
En  el  capítulo  3  se  describen  las  instalaciones  y  ensayos  experimentales 








las  condiciones  en  las que  se  alcanzan  condiciones de bombeo,  esto  es,  la  línea de 
bombeo, tanto en banco de compresores como en banco motor. 





de  los  distintos  modelos  propuestos  por  diferentes  autores,  prestando  especial 
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atención al modelo de Greitzer en el que se ha basado el modelo desarrollado. En el 
apartado  central del  capítulo  se presentan  las hipótesis del  cálculo y  el  sistema de 
ecuaciones  utilizado.  En  un  subapartado  se  describe  el método  de  resolución  del 
sistema de ecuaciones y su  implementación en el modelo global de motor de acción 






los  compresores  de  sobrealimentación  como  son  codos,  conductos  cónicos  y 
elementos  en  los  cuales  se  produce  un  movimiento  de  rotación  del  flujo.  En  el 
capítulo  se muestra  la  cuantificación  del  efecto  de  la  geometría  sobre  la  línea  de 
bombeo  mediante  la  medida  de  los  mapas  correspondientes  en  banco  de 
compresores. También se aportan para el análisis cálculos del flujo en cada uno de los 




particular  el  efecto  de  las  condiciones  pulsantes  del  flujo.  En  la  primera  parte  del 
capítulo se presentan los resultados de los ensayos de caracterización, descritos en el 
capítulo 3, necesarios como datos de entrada para el modelo desarrollado y descrito 
en  el  capítulo  4. A  continuación  se  comparan  los  resultados  de  distintos  ensayos 
realizados  en  el  banco  de  compresores  con  flujo  continuo  pero  con  distintas 
geometrías  del  sistema  de  compresión  aguas  abajo  del  compresor.  Por  último,  se 
presentan los resultados de una campaña realizada con flujo pulsante en el compresor 
y su comparación con los resultados del modelo. 
El  capítulo  7  recoge  las  principales  conclusiones  extraídas  del  trabajo  de 
investigación  realizado  y  se  proponen  las  líneas  de  continuación  del  trabajo  en  el 
futuro. 
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rotativos,  prestando  principal  atención  a  la  constitución  de  los  compresores 
centrífugos,  tipo de  compresor que ha  sido utilizado para  los objetivos  trazados  en 
esta  tesis  doctoral,  cuyo  tema  principal  es  el  estudio  del  bombeo.  Por  lo  tanto  es 
importante  en  este  capítulo  la  definición  y  descripción  del  bombeo, mencionar  las 
causas que lo producen y resaltar las magnitudes empleadas en su caracterización. 
Como  el  bombeo  es  un  fenómeno  de  limitación  en  las  características  de 
funcionamiento de cualquier tipo de compresor rotativo, son mencionados algunos de 
los métodos encontrados en la bibliografía que consiguen retrasar o bien evitar entrar 
en  ésta  situación mediante  la  instauración,  por  ejemplo,  de  sistemas  de  control  o 
sistemas  aerodinámicos  empleados  en  la  mejora  de  la  estabilidad  externos  al 
compresor. 
Por  último,  al  finalizar  este  capítulo  se  realiza  un  resumen  de  lo  más 
destacado en las explicaciones dadas sobre las inestabilidades de los compresores en 
especial  el  bombeo,  los  parámetros  de  caracterización,  las  formas  de  control,  y 
métodos de atenuación vistos. 
 




su  diseño  problemas  de  inestabilidad  como  el  fenómeno  de  bombeo.  Este  tipo  de 


















de  relación  de  compresión  es  muy  significativo.  Para  poder  alcanzar  valores  de 
relación de compresión  importantes, de 5:1 o mayores, es necesaria  la  incorporación 
de  varias  etapas.  Como  ejemplo,  un  compresor  axial  como  el  instalado  en  el 
turborreactor  ATAR  9C  empleado  en  los  diferentes  tipos  de  aviones militares  de 
combate Mirage, usados sobre los años 60, para obtener un ratio de 5,5:1 necesitaba de 
9 etapas, por lo tanto es fácil suponer que la magnitud geométrica de los compresores 





mismo  compresor  compuesta  por  álabes  móviles  (rotor)  y  álabes  fijos  (estator), 
además es de destacar cómo a medida que aumenta el número de etapas, la esbeltez 
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de  los  álabes  es  cada  vez menor.  La  explicación  fácil  y  sencilla  es  que  uno  de  los 
factores de diseño de los álabes responde al aumento de la presión total del fluido en 
el  compresor  a medida  que  el  fluido  va  superando  las  diferentes  etapas  y  que  la 











El  segundo  conjunto  de  compresores  rotativos,  lo  componen,  como  se  ha 
dicho  en  un  principio,  los  compresores  centrífugos  o  radiales.  Este  tipo  de 
compresores  son más  antiguos  que  el  axial.  La  primera  industria  en  aplicarlos  de 
forma continua fue la aviación, aunque paulatinamente fueron reemplazados por los 
axiales debidos a diversos  factores, en especial, por  la evolución en el diseño de  las 
aeronaves,  la  búsqueda  de  simplificar  los  problemas  de  diseño  en  los motores  de 




necesitaba de un componente más en  la  turbomáquina que pudiera redirigir el  flujo 
con el sentido de vuelo de la aeronave. 
En  el  conjunto  de  los  compresores  centrífugos,  así  como  en  los  axiales,  se 
encuentran  gran  variedad  de  diseños,  creados  con  el  fin  de  adaptar  su  función  a 
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muchas  tareas.  Un  ejemplo  simple  es  la  sobrealimentación  en  los  motores  de 
automoción. La ventaja que poseen los compresores centrífugos es que pueden variar 
el  tamaño del  rotor desde  escasos  centímetros hasta  alcanzar un valor de diámetro 
contabilizado en metros y conseguir una relación de compresión significativa. 
















En  los últimos años  existe un gran desarrollo  e  investigación aplicado a  los 
compresores  centrífugos  llevado a  cabo por  la  industria del automóvil  e  impulsada 











Muchos  investigadores  llevan  a  cabo  trabajos  que  dan  como  resultado  el 
establecimiento de una mejora en el diseño de los álabes incrementando la eficiencia y 
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rango de gasto másico pasante por  el  compresor  como  el  caso mostrado por Adler 
[2.1],  el  cual plantea un proceso de  estudio  empírico para  comprender  el  complejo 
campo desarrollado por  la corriente en el rotor de un compresor centrífugo y cuáles 
son los puntos más débiles a mejorar en un compresor teniendo en cuenta cada uno de 







tres dimensiones  se ha  seguido desarrollando  incluyendo otros parámetros  como  la 
viscosidad,  tal como se  refleja en el  trabajo publicado por Moore et al.  [2.3], en que 
definen la importancia de elegir el camino más propicio hacia un buen diseño. Otros 
investigadores  como Wang  et  al.  [2.4], mejoran  la  teoría  sobre  la  base  del  cálculo 
empleado por Moore evolucionando  la  forma de calcular  los perfiles de  los  rotores. 
Este  tipo  de  estudios  han  contribuido  a  que  hoy  en  día  se  empleen  herramientas 
fiables  de  computación  unidas  a  métodos  de  cálculo  CFD  (Computational  Fluid 
Dynamics) con modelos 3D o bien la búsqueda de nuevas alternativas menos costosas 
y más sencillas que igualmente aseguren un diseño óptimo de las palas de los rotores 
de  los  compresores  centrífugos  [2.5].  El  empleo  de  este  tipo  de  programas,  no  es 
nuevo. Uno de los primeros investigadores en ejemplificar resultados por este medio 
diseñando  nuevos  perfiles  ha  sido Krain  [2.6]  empleando  un  programa  de CAD  y 
basando  su  trabajo  en  la  investigación  y  desarrollo  por  la  teoría  comprobada  por 
Moore. 
Últimamente son muy usadas las herramientas de estudio sobre el diseño de 
cada  uno  de  los  componentes  que  constituyen  los  compresores  centrífugos  bajo 
programas  de  cálculo  denominados  CFD  o  3D,  donde  su  utilidad  deriva  de  las 
conclusiones  que  se  pueden  extraer  referentes  a  la mejora  de  la  eficiencia  de  las 
superficies  aerodinámicas  producto  de  las  conclusiones  que  se  pueden  extraer  al 
poder observar en el resultado el comportamiento del gasto másico entre las palas del 
rotor  del  compresor. Algunas  investigaciones  realizadas  empleando  programas  de 
CFD  se  pueden  contemplar  en  trabajos  publicados  por  Larosiliere  et  al.  [2.7]  o 
Koumoutsos et al. [2.8], referentes al estudio de la mejor disposición entre las palas del 
rotor  en  función de un determinado  rango de  caudal másico pasante por  entre  los 
canales  formados  por  las  caras  opuestas  de  dos  palas,  además  de  estudiar  la 
interacción entre las palas del rotor junto a los vanos del difusor. Es decir, investigan 
las consecuencias que acarrea en la eficiencia de todo el trabajo del compresor un mal 
diseño de  los vanos del difusor  relacionado con  la salida del  fluido de  las palas del 
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rotor.  Muchas  veces  un  mismo  diseño  de  álabe  es  empleado  en  diferentes 














otros  métodos  muy  bien  explicados  y  ejemplificados  en  el  libro  sobre 
sobrealimentación  realizado  por Watson  y  Janota  [2.10],  donde  se  ejemplifican  dos 
formas más,  a  las  ya mencionadas  de  cómo  ajustar  un  compresor  a  la  carcasa  y 
compatibilizarlo  con  la demanda de gasto másico que necesite  el  sistema  en que  se 
encuentre. 
Tras el  rotor centrífugo se establece un difusor que puede contener vanos o 




como en  los compresores axiales  (rotor‐estator), pero el  trabajo entre ambos  forja el 
aumento de presión del fluido sobre el que también contribuye la forma que tiene la 
voluta,  pues  aumenta  su  sección  transversal  conforme  se  desenvuelve,  actuando 
también en forma de difusor. 










El  rotor  está  formado por una  serie de  álabes dispuestos  en  forma  radial y 
asentados sobre  la base de un disco que gira alrededor de un eje. Los álabes por su 
diseño, tienen dos zonas perfectamente definidas denominadas inductor e impulsor. 
En  la zona del  inductor el álabe se comporta en  forma similar a un álabe de 
compresor  axial.  El  borde  de  ataque  está  dispuesto  axialmente  a  las  líneas  de 
corriente, y su función es introducir con la mayor eficacia posible el fluido dentro de la 
zona del  impulsor. En otras palabras, guía el  fluido por  los conductos creados entre 
cada  uno  de  los  álabes  del  disco  (rotor),  de  forma  que  el  impulsor  imponga  la 
dirección  radial  necesaria  para  converger  hacia  el  difusor  incrementando,  por  la 
dinámica del gasto másico en el rotor, un determinado porcentaje el valor de presión 
en el fluido. 
Los álabes de un  compresor  centrífugo  están diseñados de  tal  forma que  el 
inductor tenga un borde de ataque que sea capaz de repartir uniformemente el fluido 
en  las dos  caras del  álabe,  cada una de  ellas denominadas  superficies de presión y 
superficie  de  succión. El  fluido  entra  en  la  zona de  succión  y  es  conducido  por  el 
movimiento del rotor hasta la superficie de presión. En realidad la dinámica del álabe 
es similar a la que se puede encontrar en un perfil de ala. Por la superficie de presión, 
el fluido es más  lento que en  la superficie succión, como en el caso del  intradós y el 
extradós  en  las  alas de  los  aviones. Es por  lo  tanto  fácil de  suponer que  es posible 
hacer  extensible,  con  algunas  salvedades,  la  teoría  fluidodinámica  basada  en  los 
perfiles aerodinámicos hacia los álabes característicos de un rotor centrífugo, lo cual se 
justifica al  tener que desarrollar una  explicación  sobre  los problemas de  estabilidad 
dinámica del fluido en el perfil [2.11]. 
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Dentro  del  propio  rotor,  por  lo  general  se  colocan  álabes  secundarios 
denominados “splitters” en inglés, carentes de inductor, intercalados con los que sí los 
poseen.  Su  finalidad  es  evitar  pérdidas  que  afecten  al  valor  de  la  eficiencia  del 
compresor  por  problemas  de  deslizamiento  del  fluido,  evitando  una  incorrecta 






El  difusor  del  compresor  recibe  el  fluido  con  una  componente  radial muy 
acentuada. Con la cantidad de movimiento otorgada por el rotor al fluido se alcanza el 




El grado de  reacción del propio  compresor  se  encuentra  ligado al valor del 
ángulo  formado  por  la  pala  y  la  línea  tangente  al  disco  del  rotor.  Este  valor  está 








logra  aumentar  la  presión  como  producto  de  la  disminución  de  la 
velocidad propia del flujo. 
• El Difusor con vanos es aquel que posee varios canales formados por 
los propios vanos  cuyas áreas  crecen  formando  toberas divergentes, 
formaron con el  fin de conseguir un aumento de presión a costa de 
frenar el gasto másico pasante por cada canal. 
• Difusor  con vanos variables,  es un  tipo de difusor que posee vanos 
que  modifican  el  ángulo  de  ataque  dependiendo  del  ángulo  de 
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entrada del fluido desde el rotor. Los vanos del difusor son capaces de 
modificar  su  ángulo  de  ataque  respecto  del  fluido  que  los  va  a 
atravesar mejorando  el  ángulo  de  incidencia.  En  este  punto  puede 
observarse  la  fuerte  dependencia  aerodinámica  de  los  perfiles  del 
rotor como de los vanos del difusor. El ángulo de ataque del vano se 
modifica con el objetivo de disminuir las pérdidas por desviación del 










el compresor. El  fluido al entrar a  la voluta  lo debe hacer de  forma ordenada y con 
una componente de velocidad óptima con la idea de mejorar las perdidas por fricción 
y mejorar el trabajo de todo el conjunto compresor. La geometría que posee la voluta 
es muy  sencilla,  ya  que  consiste  en  un  canal  de  convergencia  que  recibe  el  gasto 
másico que viene del difusor. 








Cuando  se  diseña  un  nuevo  compresor  con  cada  uno  de  los  componentes 
mencionados,  se definen  sus prestaciones  y  se  establece  el  rango de  operación  que 
depende  de  las  limitaciones  de  funcionamiento.  En  otras  palabras,  se  definen  los 
rangos de consumo de  flujo másico,  los  límites de velocidad de giro,  los valores de 
relación  de  compresión  que  se  pueden  obtener  y  la  eficiencia  que  el  compresor  es 
capaz de alcanzar en su  trabajo de compresión para un determinado valor de gasto 
másico. Toda  la  información basada  sobre  la  funcionalidad del compresor  se puede 
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resumir  en  un  solo  gráfico  donde  se  representan  cada  una  de  las  variables  antes 
mencionadas  (gasto másico,  relación de compresión, velocidad de giro y eficiencia), 




hasta  el  elemento  que  genera  la  resistencia  en  el  sistema,  como  por  ejemplo,  una 
válvula  de  control  de  caudal  o  bien,  por  ejemplo,  las  válvulas  de  admisión  de  un 
motor. 
El  gráfico  que  contiene  dichas  variables  es  llamado  comúnmente mapa  de 
compresor. Para poder obtener dicho mapa, el  compresor es  sometido a un estudio 
experimental  en  que  se  miden  cada  una  de  las  variables  involucradas  (presión 
temperatura,  gasto másico  y  régimen  de  giro  del  rotor). Al  finalizar  el  estudio,  se 
relacionan  cada  una  de  las medidas  de  los  diferentes  parámetros  y  se  establece  el 
mapa  en  que  se  hallan  los  rangos  de  caudal másico  y  relación  de  compresión  de 





puntos de  estas  curvas  es determinado por medio del valor del  caudal másico que 
consume el compresor corregido con las condiciones a  la entrada del compresor y la 
relación de  compresión  total  a  total. El mapa de  compresor puede  ser  considerado 
como una  función  escalar porque permite  relacionar  cada una de  las variables que 
intervienen sin necesidad de establecer una expresión matemática para tal fin. 
De  todas  formas  existe  la  posibilidad  de  dar  una  expresión  sencilla  a  esta 
relación mediante  la ecuación (2.1) y (2.2). La primera de ellas expresa el valor de  la 
relación de compresión como función del gasto másico y de  la velocidad de giro del 
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Figura 2.3 Mapa de compresor y zona de bombeo 
También  es  posible  representar  un mapa  de  compresor  por medio  de  las 
curvas resistentes impuestas por el sistema de compresión y las líneas de velocidad de 
giro constante, como se representa por medio de la figura 2.4. Esta forma de presentar 
el mapa del  compresor  es usada por muchos  investigadores para mostrar  la  fuerte 
vinculación  que  existe  entre  el  equilibrio  del  sistema  de  compresión,  en  donde  se 
encuentra  funcionando el compresor, con  la  transición a  la  inestabilidad del sistema 
debido a la aparición de inestabilidades aerodinámicas acontecidas en algún o algunos 
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Figura 2.4  Mapa formado por líneas a resistencia constantes 
Cabe  acotar  que  dos  compresores  de  iguales  en  geometría  y  en  perfiles 
aerodinámicos de  sus álabes, deben  tener  el mismo mapa. Esto debe  tomarse  como 
algo  lógico  siempre  y  cuando  no  se  tengan  en  cuenta  cuestiones  tales  como  la 
dispersión  en  la mecanización y  fabricación de  los  componentes que  componen  los 
compresores,  tales  como,  álabes  de  rotor  o  difusor.  Esto  puede  traer  alguna  leve 
variación  del  mapa,  aunque  muchas  veces  ésta  llega  a  ser  despreciable  por  los 
fabricantes de estos componentes. En general, por cuestiones de rentabilidad, se usan 
diferentes  escalas  de  un  mismo  diseño  de  palas,  para  satisfacer  la  demanda  de 
distintas  ramas  de  la  industria.  Como  ejemplo  vale  el  caso  de  los  rotores  de  los 
compresores  centrífugos,  en que para poder  ser  empleados  en diferentes  cometidos 
para distintos  rangos de  caudal  consumido por  el  compresor  junto  a  la  relación de 






Los  límites  de  funcionamiento  de  cualquier  compresor  rotativo  con  álabes 
determinan el campo de operación o de  funcionalidad de  la máquina. Según sea su 
constitución aerodinámica, un  compresor puede ofrecer diferentes prestaciones. Así 
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pues, existen diferentes tamaños y formas. Si se efectuara una comparación entre dos 
mapas  de  compresores,  uno  axial,  empleado  comúnmente  en  la  aviación,  y  uno 
centrífugo  empleado en  la automoción,  se vería  claramente que  el  consumo de aire 
producido  por  el  axial  es  notablemente  más  elevado  que  el  pequeño  compresor 
centrífugo ubicado en la admisión de un motor de automóvil o vehículo industrial. 
Aunque los tamaños sean distintos,  los límites característicos encontrados en 
los  compresores  que  limitan  el  mapa  característico  de  funcionamiento  son 
exactamente los mismos sin importar su tipo. Esta consideración es fundamental pues 
muchas  de  las  conclusiones  encontradas  para  compresores  axiales  han  podido  ser 
aplicadas  en  los  compresores  centrífugos o bien  ser usadas  como punto de partida 
para las investigaciones realizadas con ellos. 




Los  valores  de  velocidad  de  giro  máxima  de  un  rotor  de  compresor  son 
dependientes  de  las  características  dimensionales  del mismo. Así  por  ejemplo,  los 
pequeños compresores centrífugos usados para  la  sobrealimentación de  los motores 
de  automoción,  de  radio  de  rotor  28mm  pueden  alcanzar  valores  de  250000rpm 
siendo  este máximo  inalcanzable  para  compresores  con  un  diámetro  de  rotor  de 
algunos  centímetros más;  como  el  caso de  los usados  en  los   vehículos  industriales 
donde  el  radio  del  rotor  alcanza  los  50mm  pudiendo  llegar  tan  solo  hasta  los 
150000rpm. La velocidad máxima de rotación va disminuyendo conforme el radio del 
rotor del  compresor va  en  aumento pues  la masa del  compresor  crece  afectando  al 
valor de  inercia. Por  lo  tanto, un rotor de 2 metros de diámetro, alcanza  la modesta 
velocidad de tan solo 5000rpm. 
El  límite de un  compresor, por  sobrepasar  el  régimen de giro permitido,  se 
define  cuando  se alcanza un valor máximo que no  afecte  la mecánica  interna de  la 
máquina, es decir, que no debe deteriorar los cojinetes en los que apoya el eje que une 
a  turbina  y  compresor.  La  exposición  de  la  turbomáquina  a  un  exceso  de  energía 
proporciona  un  valor  de  velocidad  de  rotación  al  eje  que  afecta  directamente  a  la 




sistema  formado por  los  cojinetes debe  ser  capaz de  resistir  las  fuerzas  centrípetas 
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provocadas por  el mismo movimiento de  la  turbina y  compresor así  como  también 
aguantar la fuerza de empuje en sentido longitudinal al eje. Ambas fuerzas crecen en 





desgaste  sobre  dichos  apoyos  que  hacen  que  las  palas  del  rotor  de  turbina  o 
compresor se toquen con la pared de la carcasa por culpa del cabeceo producido por el 
movimiento rotante desequilibrado, dando como resultado final la ruptura del eje. Los 
estudios  sobre  la  solicitación  al  eje  y  la  importancia  de  la  lubricación  pueden  ser 
contempladas en los trabajos [2.18][2.19]. Es evidente que el límite considerado en este 
apartado  es  dependiente  de  las  prestaciones mecánicas  y  no  respecto  a  limites  de 













valor  de  caudal,  limitado  por  la  aparición  de  fenómenos  de  compresibilidad  que 
limitan  el  área  de  paso  por  los  canales  formados  entre  cada  pala  del  rotor.  Es  un 
fenómeno que se observa tanto en compresores axiales como centrífugos. El efecto de 
compresibilidad puede aparecer en cualquiera de los dos componentes del compresor 




que a  la entrada del  rotor  la velocidad del  fluido es de por sí muy significativa,  tal 
como  se  explica  por  la  ecuación  de  continuidad,  donde  el  caudal  es  directamente 
proporcional  a  la velocidad de paso,  ecuación  (2.3). Aguas  arriba del  compresor  la 






































pues  el  compresor pierde  toda  capacidad de  trabajo. Es muy diferente  al  límite de 
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choque, porque el compresor, si bien no puede  trasegar más caudal que el que pasa 
por  su  área de  entrada, no ve  afectado  su  funcionamiento. El punto de bombeo  se 
considera el último punto de operación antes de la aparición del fenómeno que lleva 
el mismo nombre,  el  cual  tiene  la  capacidad de  inestabilizar  el  funcionamiento por 
completo  con  el  aditamento  lamentable de  ser un  fenómeno muy peligroso para  la 
mecánica del mismo. El fenómeno de bombeo se origina a consecuencia de procesos 
aerodinámicos  de  inestabilidad  provocados  por  factores  que  serán  analizados más 




algunos  métodos  planteados  con  la  finalidad  de  modificar  el  punto  de  bombeo 
retrasando  la  entrada  del  compresor  en  esta  inestabilidad  indeseable  y 
proporcionando en algunos casos la extensión del rango de trabajo con caudales más 
pequeños. 
En  los  siguientes  puntos  de  este  capítulo  se  analizan  las  inestabilidades 
aerodinámicas  de  las  que  ya  se  ha  hecho mención  y  en  la  que  también  entra  el 
fenómeno de bombeo haciendo una descripción exhaustiva con  la finalidad de dejar 
claro  qué  es  en  sí mismo  el  bombeo  y  qué  relación  tiene  con  las  inestabilidades, 
relacionando cada caso con el desequilibrio del sistema de compresión en que trabaja 
el  compresor.  Junto  a  ello  son  resaltados  los métodos más  diversos  hallados  en  la 
bibliografía empleados en la evasión o modificación del fenómeno. 
2.2.5 Inestabilidad en los compresores 
Los compresores  tienen como  función comprimir el caudal de  fluido que  los 
atraviesa. Por  lo  tanto  los  álabes  trabajan  con  presiones menores  en  sus  bordes de 
ataque  y  mayores  sobre  sus  bordes  de  fuga.  Esto  significa  que  la  corriente  que 
remonta  sobre  el  perfil  tiene  que  vencer  un  gradiente  de  presión  adverso,  que  se 
opone a su movimiento. El gradiente adverso de presión es uno de los factores a tener 
en  cuenta  en  la  consecución  de  causas  que  arriban  al  desencadenamiento  de 
inestabilidades que luego desembocan en el fenómeno de bombeo. 





más  presión  que  sobre  la  zona  del  borde  de  fuga,  descontando  en  este  caso  la 
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influencia del ángulo de incidencia que se encuentra relacionada con la magnitud del 
espesor  de  la  capa  límite  laminar  o  turbulenta.  Sin  embargo,  esta  situación  de 
estabilidad se invierte cuando la presión es mayor sobre el borde de fuga que sobre el 
borde de ataque, y a su vez, se  le agrega  la  influencia de  la diferencia de presiones 
entre un lado y otro de los perfiles centrífugos a lo largo de toda su cuerda. El primer 
caso es aplicable a  los álabes de  cualquier  tipo de compresor, pues  la presión  crece 
aguas abajo de ellos, por lo tanto es un sistema que tiende a la inestabilidad conforme 
la presión aumenta. 
No  es  de  extrañar  que  en  el  caso  de  los  perfiles  usados  en  los  álabes  de 
compresor,  sean  diseñados  con  la  finalidad  de  eliminar  cualquier  situación  de 
desprendimiento temprano de la capa límite desde el borde de fuga hacia el borde de 
ataque, evitando encontrar rápidamente una situación de  inestabilidad que ocupe  la 






esfuerzos  provocados  por  el  propio  movimiento  rotacional  debido  al  material 
empleado en la construcción [2.21]. 
Lamentablemente  no  es  sencilla  la  realización  de  álabes  de  compresor  sin 
evitar tener en cuenta los procesos que originan las inestabilidades del fluido debido a 
las  condiciones  de  trabajo.  Existe  gran  dificultad  en  evitar  una  situación  tardía  de 
inestabilidad, pues el compresor es propenso a la generación de alguna inestabilidad 
en  algún  punto  de  trabajo  en  que  se  sitúe.  Los  desprendimientos  pueden  ir  en 
aumento    hasta  provocar  un  desprendimiento  abrupto  o  total  del  fluido  sobre  las 
superficies de los álabes provocando el bombeo. Algunos estudios sobre la geometría 
de los álabes se basan en el comportamiento del fluido sobre la generación del efecto 
denominado  estela  o  “wake”  en  ingles,  o  la  combinación  entre  éste  y  el  fenómeno 
conocido como jet, aceleración del fluido provocada por la reducción de la sección del 
canal de salida formado entre las paredes de dos palas consecutivas en la que una de 





sintetizar  la eficiencia de  los álabes  junto a  la estructura que conforma el  flujo a un 
valor medio  de  relación  de  compresión  en  un  compresor  centrífugo  aplicando  la 
herramienta del cálculo computacional fluido‐dinámico (CFD). Trata de dar respuesta 





al rotor,  junto con  la secundaria (“splitter”) y además  la abertura que hay entre cada 
una de ellas sobre el borde de fuga, es decir, cuando el fluido abandona el rotor del 
compresor. Los  resultados obtenidos muestran  la posibilidad del  rediseño del álabe 
atenuando  los  procesos  de  difusión  con  el  uso  del CFD  que  es  validado mediante 
estudios  experimentales. El CFD  como  herramienta de diseño  fue  implementado  y 
validado  por Krain  [2.6]  en  1984,  que  concluye  que  los  procesos  dinámicos  en  los 
álabes modelados  junto  a  las medidas  efectuadas  en  forma  experimental mediante 
láser  tenían  un  gran  grado  de  acuerdo.  Coincidiendo  en  tiempo  de  investigación, 
Moore  et  al.  [2.22]  publican  cómo  puede  verse  afectada  la  eficiencia  de  los  álabes 
agregando  al  cálculo  la  viscosidad  del  fluido.  La  investigación  se  realiza  también 
mediante un código en 3D demostrando cómo conforme se reduce el caudal másico 






el  flujo  secundario,  la  turbulencia  de  la  capa  límite,  y  el  propio  “wake”.  Además, 
ponen de manifiesto la dependencia de los vanos del difusor a los procesos que sufren 






sobre  el  perfil,  es  decir  se  produce  una  difusión,  sobre  la  superficie  del  álabe 
provocada  por  la  generación  de  vértices  que  contribuyen  a  dicha  disipación  de 
energía. La velocidad del gasto másico a la salida del mismo se ve retardado producto 
de dicha difusión, por lo tanto llega un momento en que el fluido es incapaz de seguir 
el  camino marcado por el álabe  sobre  su  superficie. Esta acción  induce el  inicio del 
crecimiento del espesor de la capa límite que crea un hueco entre la pared del álabe y 
la  línea de  corriente más próxima a él, donde empieza a evolucionar un  cambio de 
sentido  del  fluido  desde  aguas  abajo  del  perfil  hacia  aguas  arriba  originando  el 
denominado  flujo  secundario  al  que  se  conoce  como  “wake‐jet”  sobre  la  salida  del 
rotor pues el perfil de velocidades a la salida del mismo no es uniforme. 
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Al  ser mayor  la presión,  en  el  borde de  fuga del  álabe  que  en  el  borde de 
ataque, la cantidad de movimiento del gasto másico es de escasa magnitud para poder 
doblegar al gradiente adverso de presión que eleva en la zona de desprendimiento del 
fluido  las  tensiones  de  corte  o  fuerzas  viscosas.  En  un  determinado  punto  de  la 
superficie  del  álabe  en  donde  coincida  tal  situación  de  equilibrio,  la  velocidad  de 
avance del fluido es cero, por lo que aguas abajo comenzará la desviación de las líneas 
de  corriente  de  la  pared  del  álabe  provocando  el  aumento  del  espesor  de  la  capa 
límite. Al acrecentar su espesor provoca la aparición de los reflujos cerca de la pared 
del álabe.  Por lo tanto junto al desprendimiento llega el cambio de dirección del flujo 
en  la  zona  de  la  pared  que  abarca  el  espesor  entre  la  pared  y  la  primera  línea  de 
corriente  cercana a ésta. Pero esto no es  la única  consecuencia del desprendimiento 
porque  también se produce una deflexión de  las  líneas de corriente aguas arriba del 
perfil del álabe. La deflexión provoca el cambio en  la aproximación de  las  líneas de 
corriente sobre el borde de ataque, obligando a un cambio del valor en el ángulo de 








En  compresores  axiales  se genera  ruido producto de  las  inestabilidades del 
sistema tras el cual se produce el llamado “bang” que significa que el motor ha entrado 
en bombeo y el empuje cae vertiginosamente. En [2.27] se analiza el ruido causado por 








de vanos guiadores de entrada  (“inlet guide vanes” abreviado como  IGV)  junto a  los 
vanos  guía  de  salida  (“outlet  guide  vanes”  abreviado  como OGV).  Los  primeros  se 
abordarán mas tarde como métodos de atenuación de las inestabilidades halladas en 
los compresores, no así  los  segundos que  solo  laminan  la  salida hacia  la cámara de 
combustión.  
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En los compresores centrífugos existe un sonido audible que se relaciona con 









Las  inestabilidades  más  importantes  evidenciadas  en  los  compresores 
centrífugos o axiales se originan por los desprendimientos del flujo sobre las paredes 
de los álabes, como ya se ha mencionado. 
La  información  sobre  los  distintos  fenómenos  causados  por  los 
desprendimientos  que  afectan  al  funcionamiento  de  los  compresores  ha  sido 
divulgada  en  estudios  realizados mayoritariamente  sobre  compresores  axiales más 
que en los compresores centrífugos. El principal motivo es la utilización masiva de los 
primeros  en  la  industria  aeronáutica,  la  cual  se  aboca  a  evitar  cualquier  tipo  de 
situación  adversa  en  condiciones  de  vuelo  normales.  Los  distintos  casos  de 
desprendimientos han sido clasificados por Pampreen [2.30]. 
A  una  de  las  clases  de  desprendimiento    que  solamente  afecta  a  un 
determinado porcentaje de la cuerda del álabe se le denomina porción parcial de celda 
de  desprendimiento  sobre  el  área  frontal  del  compresor  o  “part  –  span  stall”.  En 
segundo  lugar  puede  haber  una  separación más  generalizada  cuyo  porcentaje  de 
desarrollo y afectación es mayor sobre  las palas del rotor, denominada porción  total 
de  las  celdas  de  inestabilidad  sobre  el  área  frontal  del  compresor  conocida  con  la 
palabra en ingles  “full – span stall”. Lakshminarayana [2.31] establece que la aparición 





finalmente  en  el bombeo del  compresor. En  la  figura 2.5  se muestra un  ejemplo de 
cada  una  de  ellas.  En  la  bibliografía  se  menciona  que  el  caso  de  abrupto 
desprendimiento del  fluido, es acompañado de una significativa pérdida de presión 
que  suelen  evidenciar  los  compresores  axiales  antes de  entrar  en  bombeo  y  que  es 
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característico  a  altos  regímenes  de  giro  del  compresor,  combinada  con  la  gran 







con  el nombre descriptivo de desprendimiento  rotativo o  “rotating  stall”,  siendo un 
fenómeno  muy  común  de  los  compresores  axiales,  pero  que  en  los  compresores 
centrífugos,  si  bien  el  fenómeno  está presente,  se discute  aún  la  forma  en que  éste 
fenómeno se desarrolla [2.33][2.34]. Una de las razones es la cuerda de sus álabes de 






a  los que aparecen en un perfil alar, por que  las  fuerzas de viscosidad crecen aguas 
abajo del perfil y a la vez se produce una desviación de las líneas de corriente aguas 
arriba  que  afectan  al  valor  del  ángulo  de  incidencia  formado  entre  el  propio  flujo 
entrante y el ángulo del borde de ataque del propio perfil. 
En  un  compresor  centrífugo  considerando  una  forma  tri‐dimensional  de 









como  objetivo  investigar  el  origen del  flujo  secundario  y  la  forma de  ser  atenuado 
[2.24] o bien que siguen su  línea de  investigación como  los realizados por Brun et al 
[2.35]. 
Al  producirse  el  desprendimiento  en  uno  o  algunos  de  los  álabes  del 
compresor se genera la correspondiente deflexión de las líneas de corriente. El nuevo 
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recorrido del fluido acarrea dos problemas, por un  lado  la deflexión de  las  líneas de 







en  el  inductor  del  rotor  del  compresor  si  no  también  en  los  vanos  del  difusor.  La 
información de la   separación se remonta aguas arriba hasta los álabes del rotor y se 
modifica el ángulo de salida del  fluido. De esto se puede concluir que  tanto el rotor 
como  el  difusor  pueden  tener  problemas  de  inestabilidad,  pero  estudios  como  los 
llevados  por  Yoshinaka  [2.36]  afirman  que  cuando  el  desprendimiento  ocurre  en 
ambos  componentes  la  entrada  del  compresor  en  el  fenómeno  de  bombeo  es 
inevitable. 
2.2.5.2 Desprendimiento rotativo (“rotating stall”) 














de  rotación  constante  que  oscila  dependiendo  de  la magnitud  de  cada  una  de  las 
celdas entre un 20 a un 70 % de  la velocidad propia de giro del rotor del compresor 
[2.37][2.38]. El desprendimiento rotativo es un fenómeno circunferencial no uniforme 
de  carácter  local bi‐dimensional, y  si bien el valor porcentual de  caudal que pasa a 
través del compresor se mantiene constante a lo largo del tiempo, no sucede lo mismo 
en  el  sentido  radial  producto  de  las  interferencias  provocadas  por  las  celdas.  Esto 
explica la carencia de uniformidad radial desde el punto de vista del área transversal 
Capítulo 2 Bombeo en compresores rotativos 
 46 
de  entrada  al  rotor  [2.39].  En  comparación  con  la  uniformidad,  el  fenómeno  del 
desprendimiento  rotativo es contrario a  lo que  sucede con el  fenómeno de bombeo, 
pues Greitzer  define  que  el  bombeo  es  una  situación  oscilante  del  fluido  que  sólo 
posee dirección axial y es uniforme en dicha dirección [2.40]. 
Como se ha dicho en algún momento,  lamentablemente aún no está claro el 
proceso por  el  cual  se puede definir  cuándo hay o no desprendimiento  rotativo  en 
compresores  centrífugos,  y  en  qué  situación  aparece.  En  los  primeros  trabajos  de 
investigación  desarrollados  por  Stenning  et  al.  [2.41]  realizados  en  1955  con  un 
compresor  centrífugo,  se  afirma  la  existencia  de  este  fenómeno  en  este  tipo  de 
compresores.  De  Jager  [2.42]  en  1995  afirma  que  no  todo  está  dicho  sobre  este 
fenómeno de  inestabilidad para ese  tipo de compresores, afirmando que hoy en día 
sigue  siendo un punto de discusión  importante  el  origen  y motivo de  este  tipo de 
fenómenos  en un  compresor  centrífugo más  allá de  la  teoría  elaborada que  explica 
cómo se genera el  fenómeno de “rotating  stall”. De acuerdo a algunas características 
del  comportamiento  del  compresor  en  su  funcionalidad,  el  “rotating  stall“  se 





inestabilidades  no  sufran  las  restantes  inestabilidades  pues  conforme  desciende  el 
valor del gasto másico éstas van en aumento ocupando paulatinamente  toda el área 
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no  por  el  desprendimiento  que  sufren  las  palas  de  los  rotores  provocado  por  el 






sólo  por  la  estabilidad  aerodinámica,  sino  también  en  la  parte  por  la  mecánica 
producto de las vibraciones causadas. La aparición del desprendimiento rotativo hace 
que  aunque  existan  estas  dificultades  el  caudal  neto  pasante  por  el  compresor 
permanezca  estable.  Frigne  et  al.  [2.43]  afirman  que  existe  una  relación  entre  las 




los  datos  aportados  por  la  experimentación,  en  otra  contribución  de  los  mismos 
autores (Frigne et al. [2.44]) presentan un modelo matemático teórico del fenómeno de 
desprendimiento rotativo que tiene en cuenta las condiciones del gasto respecto de la 
capa  límite  a  lo  largo de  la pared del vano,  su  ángulo de  ataque,  la  geometría del 
difusor y la alteración de la presión estática en una zona localizada del difusor, que es 






muy  bajo  pudiendo  coincidir  con  los  valores  que  desencadenan  rápidamente  el 




quienes  explican  los  desprendimientos  rotativos  y  la  relación  que  guardan  con  el 
pasaje de flujo desde la llamada superficie de presión del álabe hacia la superficie de 
succión donde la presión es menor creciendo en importancia cuando la presión dentro 
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del  rotor va  en  aumento  y  el  flujo que pasa por  entre  las paredes de  los  álabes  es 
menor. El esquema de las líneas de corriente con la aparición de estas inestabilidades 
se muestra en  la  figura 2.6. En ella se dibuja el pasaje del  flujo por una misma pala 
entre  sus  superficies  (presión  y  succión),  se  muestra  una  pala  dibujada 






estabilidad  en  las  palas  en  el  rotor  del  compresor  centrífugo  investigando  en  qué 
proporción se ve afectada  la eficiencia del compresor por  la aparición de fenómenos 
inestables.  Establece  un  orden  cualitativo  de  los  sucesos  de  inestabilidad  que  se 
suceden en el rotor a velocidad constante dentro del rango de utilidad definido por el 
gasto másico  entre  el punto de bombeo y  choque y que  a  su vez  es  función de  los 
distintos valores de presión obtenidos dentro del mismo rango de utilidad.  
Cuando  el  desprendimiento  rotativo  va  en  aumento  hasta  abarcar 
completamente  toda  la  superficie  radial del  compresor,  el  flujo  sobre  el  inductor  se 
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inestabiliza totalmente haciendo que el inductor pierda completamente toda eficiencia 
respecto de  la  conducción de  fluido hacia  la  zona del  impulsor. En  este  caso  se ha 
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2.3 Bombeo 
El  bombeo  es  en  sí mismo  un  fenómeno  fluido‐dinámico  característico  de 
maquinas  de  movimiento  rotante,  que  contienen  perfiles  aerodinámicos  en  sus 
componentes  como  álabes  o  vanos,  tales  como  los  hallados  en  compresores 
centrífugos  o  axiales.  El  fenómeno  de  bombeo  debe  ser  tratado  como  producto  o 
resultado  de  las  inestabilidades  acontecidas  en  el  funcionamiento  de  cualquier 
compresor que han sido comentados en el apartado anterior. 
Los  primeros  en  encontrar  grandes  dificultades  con  el  bombeo  fueron  los 
diseñadores  de  los  primeros  compresores  axiales  para  los  aviones  de  combate  a 
reacción  de  la  primera  época  durante  los  años  40  y mitad  de  los  50,  los  cuales,  a 
determinadas maniobras  de  vuelo,  impedían  la  entrada masiva  de  caudal,  lo  que 
provocaba la aparición de una fuerte oscilación de la turbomáquina y de la que sólo se 
podía conseguir salir de ella al apagarse el motor [2.34]. 
En  realidad el bombeo es una oscilación axisimétrica del  fluido a  través del 
compresor  con  características  de  orden  cíclicas  creadas  por  el  propio  dinamismo 
impuesto,  no  sólo  por  el  compresor,  sino  también por  la  geometría del  sistema de 
compresión.  Es  esencialmente  un  fenómeno  de  inestabilidad  unidimensional,  y 




compresión.  Sin  embargo,  las  oscilaciones  características  del  bombeo  dependen  en 
mayor  medida  del  circuito  resistente  en  el  que  se  encuentre  inmerso  el  propio 
compresor [2.47]. El sistema más utilizado en la experimentación en compresores para 
la  obtención  del  mapa  característico  es  el  que  se  detalla  en  la  figura  2.7.  Se 
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En  la  figura se puede observar claramente  la posición del compresor. Aguas 
arriba se ubica un conducto de entrada al compresor que habitualmente aspira de  la 
atmósfera  a  través de un  filtro, mientras que  aguas  abajo  se ubica un  conducto de 
salida que se comunica con un depósito de remanso situado en el extremo del tubo. La 
resistencia que crea el circuito se establece por medio de una válvula situada aguas 
abajo  del  depósito,  cuya  función  es   modificar  el  punto  de  trabajo  del  compresor 
modificando el valor de caudal mediante el cambio de sección del área transversal. 
En  el  caso  de  los  compresores  de  sobrealimentación  el  circuito  es  similar 
aunque  no  idéntico.  El  compresor  aspira de  la  atmósfera  a  través de  un  filtro.  Sin 









las válvulas de  admisión hacen  el mismo  efecto de  la válvula de  contrapresión del 
banco de compresores. 






































resistente  se  reduce  el  gasto  másico  y  se  eleva  la  relación  de  compresión  en  el 
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compresor.  Simultáneamente  van  apareciendo  los  problemas  provocados  por  los 
procesos de inestabilidad en los álabes del rotor del compresor. Cuando se alcanza el 
punto A, que  suele  ser un punto cercano al de máxima  relación de compresión,  las 
inestabilidades se generalizan y producen un bloqueo total del flujo en el compresor. 








relación de  compresión  lo  que hace  aumentar de nuevo  la presión del depósito de 




de  contrapresión ya que están  relacionados  con  los procesos de vaciado y posterior 
llenado del remanso. Los tramos entrada en pérdidas (AB) y salida de pérdidas (DC) 
son más rápidos que los tramos de vaciado (BD) y de llenado (CA), tal como lo define 
Huppert  en  1965  [2.48],  Fink  1992  [2.49]  o  Theotokatos  en  2002  [2.50]  para 
compresores  centrífugos y  en  compresores  axiales. Esta diferencia  se  explica por  la 
rapidez que tiene el fluido para cambiar de dirección, frente a los procesos de llenado 
y  vaciado  que  en  el  caso de  remansos muy  grandes puede  llevar del  orden de un 
segundo.  
Algunos  trabajos  realizados  por  varios  autores  entre  los  que  se  destacan 
Greitzer [2.40], Fink [2.49] o bien Willems et al.  [2.51] definen  la existencia de varias 
formas o clases de bombeo, entre  las que se destacan, el bombeo clásico, el bombeo 
medio,  el  bombeo  profundo,  y  el  bombeo  de  mezcla,  que  a  continuación  son 
detallados. 
• El  bombeo  clásico,  es  aquel  que  por  sus  características  genera  una 
oscilación  en  la presión muy destacable  aguas  abajo del  compresor, 
por otro lado el ciclo de bombeo llega hasta la inversión del flujo. La 
frecuencia del ciclo de bombeo es muy baja y ronda entre valores de 6 
a  20Hz, generando una pulsación  suficientemente  fuerte  como para 
dañar al compresor o alguno de sus componentes. 





la  figura  2.8.  La  frecuencia  del  sistema  como  el  mostrado  es 
denominada  de Helmholtz  y  responde  a  la  acústica  que  brinda  el 
sistema ante una determinada  fluctuación en el comportamiento del 






para  caracterizar  compresores.  El  valor  de  la  frecuencia  es 
determinado mediante la expresión matemática dada por la ecuación 
(2.4), donde el valor depende de las variables geométricas del sistema 
y  de  los  parámetros  de  presión  y  la  temperatura  en  el  sistema  de 
resonancia.  
• El  bombeo  profundo  es  de  similares  características  al  denominado 
bombeo clásico, solo que esta clase es más destructiva. Su frecuencia 
es la más baja, con valores que se encuentran entre los 2 y 6 Hz. Los 
componentes  del  compresor,  junto  a  los  elementos  del  sistema 
ubicados  aguas  arriba  y  aguas  abajo,  experimentan  una  vibración 
muy  abrupta  que  puede  colapsar  el  sistema  hasta  llegar  a  romper 
algún  componente.  Tanto  el  caudal másico  como  la  presión  aguas 
arriba  y  aguas  abajo  del  compresor  tienen  una  gran  oscilación,  el 
caudal másico experimenta una  inversión total, y el ciclo de bombeo 
es el más  largo de  todos, pero su  frecuencia es muy similar a  la del 
bombeo  clásico,  aunque  en  este  caso depende del  tiempo  en que  se 
llene o vacíe  el depósito ubicado aguas  abajo del  compresor, por  lo 
que es de suponer la existencia de una dependencia geométrica. 
• El bombeo de mezcla, no es precisamente un fenómeno de bombeo en 
toda  regla.  Esta  clase  de  fenómeno  es  descrita  como  bombeo 
modificado  (“modified  surge”)  en  [2.51],  y  consiste  en  una mezcla 
entre  el  fenómeno  de  “rotating  stall”  y  el  propio  fenómeno  de 
bombeo.  Esta  clase  de  bombeo  o  mejor  dicho  de  fenómeno  de 
inestabilidad  es  estudiado por medio de diversos métodos. Uno de 
ellos  se  presenta  analizando  la  relación  de  volumen  a  la  salida  del 
compresor.  Con  la  variación  del  volumen  se  puede  obtener  una 
variación del  bombeo  clásico  hacia  el  fenómeno de  “rotating  stall”. 











La  ecuación  (2.4)  representa  la  expresión  de  frecuencia  de  Helmholtz  del 
sistema, que relaciona la velocidad del sonido local a con el aérea de paso del fluido 





En  cada  uno  de  los  casos  de  bombeo  descritos  en  el  apartado  anterior,  se 





















En  una  primera  aproximación  Greitzer  [2.40]  esquematiza  un  sistema  de 
compresión similar al presentado en la figura 2.7, y mediante un modelo matemático 
estudia  la respuesta de un compresor axial diferenciando  las  inestabilidades creadas 
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por el desprendimiento rotativo (“rotating stall”) o por el bombeo simulando un valor 
de  volumen  variable.  Otros  autores  han  seguido  desarrollando  sus  trabajos  de 
investigación  sobre  compresores  de  distintos  tipos  tomando  como  base  las 
argumentaciones realizadas por Greitzer. 
Hansen  [2.47]  implementa  la  misma  metodología  utilizando  el  parámetro 
adimensional de la ecuación 2.5 con la diferencia que en este caso orienta su estudio 
hacia los compresores centrífugos. La conclusión a la que llega es el encuentro de una 
importante  similitud  entre  los  resultados  obtenidos  para  el  compresor  axial  y  el 
compresor  centrífugo,  en  los  resultados  experimentales  como  los modelados. Otros 
trabajos  persiguen  similares  objetivos  sobre  el  fenómeno de  bombeo  y  su  valor de 
oscilación dependiendo de las dimensiones geométricas y volumétricas del sistema de 
compresión,  estos  trabajos  de  investigación  son  presentados  por  distintos 
investigadores entre  los que se destacan Fink et al.[2.49], Moore  [2.55], Epstein et al. 
[2.57],  Ffowcs  et  al.[2.58],  donde  los  sistemas  utilizados  son  esquemáticamente 
parecidos  al  realizado  por  Greitzer  combinando  modelado  y  experimental  con 
similares características a un sistema resonador de Helmholtz. 
Los  distintos  estudios  mencionados  anteriormente  además  de  vincular  la 
frecuencia del bombeo con  la frecuencia acústica del propio sistema, evidencian una 
clara  dependencia  entre  el  equilibrio  dinámico  del  compresor  con  el  equilibrio  del 
sistema. El punto de equilibrio viene dado por la energía aportada por el compresor al 
caudal  (aumento de  la presión y  temperatura) y  la  resistencia que genera  el propio 
sistema por medio de la apertura de la válvula que se sitúa por detrás del depósito. 
En la figura 2.9 se pueden observar claramente tres situaciones distintas para 
un mismo valor de  régimen de giro de  compresor. El punto de  funcionamiento del 
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curva  trazada  por  un  compresor  se  corresponden  con  la  pendiente  positiva  de  la 
curva,  aunque  existen  afirmaciones  donde  estas  inestabilidades  comienzan  cuando 
aún la pendiente no ha variado de signo [2.43]. El comportamiento estable o inestable 
del compresor se asocia a la pendiente de cada curva de régimen de giro trazado en el 
mapa.  La  pendiente  positiva  se  relaciona  con  la  aparición  de  fenómenos  de 
inestabilidad aerodinámicas en el compresor,  lo que no  implica que  la  inestabilidad 
que se genera origine  inmediatamente bombeo. Sin embargo,  la  inestabilidad  irá en 
aumento si no se produce un cambio en el signo de la pendiente hasta el límite en que 
aparece el fenómeno de bombeo para un valor mínimo de gasto másico. 
Emmons  et  al.  [2.59],  se  han  encargado  por  vez  primera  en  relacionar  las 
pendientes  obtenidas  de  las  curvas  de  régimen  de  giro  con  la  estabilidad  o 
instabilidad en el  funcionamiento de un compresor. En el  trabajo se demarca dentro 
del mapa  las zonas de estabilidad y aquéllas donde se podía apreciar  fenómenos de 
inestabilidad.  El  parámetro  de  presión  aguas  abajo  del  compresor  se  eligió  para 






comienzo  del  trabajo  en  forma  inestable  por  la  generación  de  un  desprendimiento 
rotativo  representado por más de una  celda de  inestabilidad y que  coincide  con  el 
cambio de pendiente de  la  curva de velocidad de giro. Esta  condición  se mantiene 
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hasta  la aparición de un proceso de un abrupto desprendimiento (“abrupt stall”) que 




compresor axial empleado para  sus estudios ubicado en el  sistema  convencional de 
compresión. La  frecuencia propia del  bombeo  es  tratada  como  si  se provocara una 
resonancia al valor de la frecuencia de un sistema Helmholtz. En este mismo trabajo se 





el  fenómeno de bombeo que  invierte el gasto másico por completo  sobre el área de 
entrada al compresor guarda una información de estacionalidad que se supone sea la 
extinción de la curva de velocidad constante en el mapa del compresor más allá de la 




en  esta  tesis,  la  extensión de  la  información  estacionaria de un mapa  se plantea  en 
forma  matemática  y  en  esta  tesis  se  mostrará  mediante  medidas  experimentales 
estacionarias superando el punto de bombeo otorgado por el mapa del compresor. 
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2.4 Métodos de control del bombeo 
Desde un  primer momento  se  ha dicho  que  los  compresores  se  utilizan  en 
muchas  ramas de  la  industria. Lamentablemente muchos de  los diferentes  tipos de 
usuarios  encuentran  problemas  de  inestabilidad  por  trabajar  con  el  compresor  en 
zonas muy cercanas al bombeo, y dichas zonas suelen coincidir con las determinadas 







El  bombeo  ocurre  cuando  el  compresor  no  puede  llegar  a  equilibrar  la 
resistencia  impuesta por el  sistema en que  se halla. La mayor parte de  los  sistemas 
poseen una válvula que es quien la proporciona. Lo más intuitivo para que no suceda 
bombeo es hacer decrecer la resistencia impuesta, abriendo la válvula. En un sistema 
industrial  donde  el  compresor  se  encuentra  en  operación  existe  la  posibilidad  de 





metodología sobre este  tipo de control se  realiza en 1979  [2.61]. En  la  figura 2.10  se 
puede observar  la zona de seguridad que comprende una distancia entre  la  línea de 
bombeo original o de diseño y la línea de bombeo de control como la denomina Bloch 
en su libro [2.62]. 


































































en  referencia a  la eficacia del  resultado en el  trabajo desarrollado, pues  la estrategia 
implementada no permite  al  compresor  alcanzar muchas veces valores mayores de 
relación de compresión, que lamentablemente siempre se encuentran sobre la zona de 
bombeo en el mapa, cerca de la línea de bombeo de diseño. Por lo tanto es necesario 
implementar más  etapas  de  compresor  o  la  adecuación  de  otros  compresores  para 
obtener el aumento de presión requerido al sistema de trabajo. Otros problemas que 
se detectan al utilizar el control preventivo se encuentran asociados a la detección del 
funcionamiento  inestable,  y  a  la  necesidad  de  rapidez  para  realizar  las  numerosas 
acciones del sistema de control [2.63]. En la figura 2.10 se ejemplifica la problemática 
de  implementar  un  sistema  preventivo  en  la  industria.  Primeramente  se  detalla 
mediante  el  grafico  de  la  izquierda  dos  puntos  de  funcionamiento  (1  y  2)  que  se 
diferencian sólo por estar en distintas zonas del mapa, el punto 1 se encuentra en  la 
zona  estable mientras  que  el  punto  2  se  halla  en  las  proximidades  del  punto  de 
bombeo donde proliferan  las  inestabilidades aerodinámicas del compresor  (observar 




encuentra  en  una  zona  que  puede  tener  inestabilidad  y  desembocar  con  cualquier 
perturbación del gasto másico en alguna  inestabilidad mayor  como el  fenómeno de 
bombeo. 
Alcanzar  ese  punto  de  trabajo  no  se  puede  hacer  posible  con  un método 
preventivo, ya que esta estrategia de prevención de la inestabilidad, al detectar que el 
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halla  trabajando  en  el  punto  4,  porque  el  compresor  ofrece  al  sistema  la  misma 
relación  de  compresión  con  igual  valor  de  caudal  porque  el  excedente  se  pierde  a 
través de la válvula de sangrado. Por lo tanto, mediante la aplicación de este método 





tampoco  es necesario  extraer  caudal del  sistema. Al  contrario,  este método debe  su 
importancia al  lograr estabilizar el  compresor en zonas plenas de  inestabilidad y  lo 
más importante, atenuar oscilaciones tan importantes en magnitud como las causadas 





del método en cuestión queda reflejada en  la figura 2.11 en  la cual  la curva de trazo 
discontinuo  representa  un  valor  constante  de  giro  del  compresor  y  las  de  trazo 
continuo  representan  los  distintos  valores  de  resistencia  del  sistema.  A  su  vez  se 
emplazan  cuatro  puntos  (1,  2,  3  y  4),  que  representan  distintos  puntos  de 







obtendría  sí  el  compresor  estuviera  trabajando  en  el  punto  4  (ver  figura  2.10).  El 
control activo, en cambio, permite aumentar la estabilidad del sistema de compresión 
al  operar  en  el  punto  de  trabajo  2,  obteniendo  la  mayor  relación  de  compresión 
combinada  con  el menor  valor  de  caudal  requerido.  Es  decir,  el  compresor  puede 
trabajar  en  el  punto  4  en  la  figura  2.11  para  no  exigir  al  límite  la  estabilidad  del 









































El diseño del  control  activo ha  sido  inspirado  en  las primeras  aportaciones 
realizadas por medio del esquema de Hemlholtz usado por Greitzer, sabiendo que el 
volumen  modificaba  las  condiciones  del  bombeo.  Los  estudios  y  trabajos  que  se 
realizaron  a  partir  de  la  base  de  ese  sistema  estaban  dirigidos  a  establecer  un 
parámetro de ayuda orientado a poder  controlar de algún modo  las  inestabilidades 
producidas por  la producción del desprendimiento  rotativo  (“rotating  stall”)  o  bien 
causados por la aparición instantánea del fenómeno de bombeo. 
El  control activo  se plantea  como un  sistema que  contiene un actuador que 




de  la  presión. Uno  de  los  primeros  trabajos  en  la  elaboración  de  tal  estrategia  se 
presenta  en  [2.57].  El  desarrollo  de  esta  metodología  para  controlar  las  primeras 
inestabilidades  que  acontecen  en  un  compresor  se  puede  encontrar  en  algunos 
trabajos  contemporáneos  donde  se  pueden  apreciar  distintos  tipos  de  elementos 
usados  como  atenuadores,  complementado  cada una de  las  investigaciones  con  un 
modelo matemático basado sobre la teoría de Greitzer. [2.64][2.65][2.66]. 
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Haciendo  una  breve  síntesis  en  el  desarrollo  de  esta  estrategia  “anti‐
inestabilidad”, se destaca el primer aporte efectuado por Epstein et al. en 1986, quien 
modifica  un  sistema  de  compresión  tipo  Helmholtz,  añadiendo  un  actuador 
representado por medio de una pared móvil en el depósito con la finalidad de variar 
el  volumen  del mismo.  Cuando  se  suceden  las  inestabilidades  provocadas  por  la 
aparición del fenómeno rotativo “rotating stall” o por el bombeo, el sistema de control 
identifica  la  existencia de  inestabilidades  en  el  campo  fluido dinámico mediante  la 
variación  de  la  presión  y  hace  actuar  al  elemento  actuador,  en  este  caso  la  pared 
móvil, de modo que por su movimiento atenúe o elimine las oscilaciones provocadas. 
En otras palabras,  la energía con  las que  se alimentan  las oscilaciones  se disipa por 













como  actuador una válvula que modifica  en  cada  instante de  tiempo  el  área  aguas 
abajo del depósito. Gysling et al. [2.70], emplean mediante la pared de depósito móvil 
un mejorado del control por medio de una estructura de Taylor. De  los dos últimos 
dos  trabajos mencionados  se destaca  el  logro de  atenuar  el bombeo del  compresor, 
llegando alcanzar un 25% de diferencia entre  la  línea de bombeo original y  la nueva 
línea conseguida a través del sistema de control junto al actuador usado. 
Existen otras  estrategias de  control  activo que  evalúan diferentes  elementos 
actuadores alcanzando significativos resultados como los mencionados anteriormente, 
En  el  caso de Yeung  et  al.  [2.71], utilizan una  combinación de  actuación  entre dos 





de  flujo variable  (IGV) capaces de modificar  la dirección del  fluido a  la entrada del 




cercana  al  18%  aplicándola  a  un  compresor  axial.  Siguiendo  en  esta  línea  de 
investigación y aplicado a compresores centrífugos de sobrealimentación en motores 
de más de 14 litros, Harada et al. [2.73] imponen un sistema de control activo con dos 
tipos  de  actuadores  trabajando  al  unísono,  el  IGV  y  el  difusor  de  vanos  variables, 
obteniendo un resultado aceptable en la reducción de las inestabilidades.  
Hoy en día el control activo es el más investigado, y aquél sobre el cual se han 
implementado  distintos  modos  de  coordinación  entre  el  parámetro  a  elegir  para 
detectar la inestabilidad y el elemento actuador para eliminarla. Por lo tanto el control 
activo  permite modificar  la  dinámica  del  sistema  de  compresión  de  forma  que  la 
región de funcionamiento estable aumenta respecto a la original del compresor. Cabe 




la  realización del  trabajo de  evaluación  pensado  por  Simon  et  al.  [2.67]. En  ella  se 
enumeran los diferentes caminos de atenuación de una inestabilidad de un compresor 
empleando  distintos  elementos  actuadores,  así  como  también,  los  diferentes 
parámetros útiles como herramienta de diagnostico para detectar  las  inestabilidades 
mediante un sensor de alta resolución temporal. 
Simon  y  su  equipo  llegan  a  la  conclusión  que  uno  de  los más  favorables 
sistemas de actuación es el CCV, utilizando un caudalímetro como sensor. No es de 
extrañar. que muchos  trabajos se basen en un sistema de control planteado con una 




depósito  con  una  magnitud  de  volumen  no  despreciable  capaz  de  generar  un 
fenómeno  de  bombeo  de  baja  frecuencia,  terminado  con  una  válvula  asociada  por 
detrás de éste que genera la resistencia de todo el sistema de compresión. Uno de los 





primeros procesos  tienen  lugar  cuando  la pendiente  tiene valor nulo. Las primeras 
aportaciones  según  lo  publicado  por  estos  mismos  autores  son  realizadas  por 
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Dussourd et al. hacia 1977 coincidiendo con los comentarios realizados por Gravdahl 
et  al.  [2.64]  al  publicar  su  trabajo  de  cómo  controlar  el  fenómeno  de  bombeo  y  la 
velocidad de rotación del rotor mediante la aplicación de un sistema de control activo 
que emplea como actuador sobre  la  inestabilidad del bombeo, una válvula de cierre 























adaptación  a  geometrías de  admisión  no  convencionales de  los  cuales  se  hace  una 
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mención de  los elementos que pueden contribuir a  la mejora de  la estabilidad en  la 
dinámica de un compresor Además en esta tesis se presentará un diseño creado para 
esta misma que será presentada en el capitulo 5 junto a otras geometrías. 
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2.5 Métodos de retraso de bombeo 
La  mejora  de  la  línea  de  bombeo  original  significa  aumentar  el  rango 
operacional del compresor hacia caudales más pequeños sin entrar en el fenómeno de 




corriente.  Existen  menos  costosos,  que  pueden  con  los  que  se  pueden  conseguir 
mejoras en el funcionamiento aerodinámico del compresor a través de la aplicación de 
elementos,  aunque  algunos  de  ellos  ya  se  han  presentado  como  actuadores 





Los  elementos  ideados  para  la  mejora  del  bombeo  mediante  los  tipos  de 
estudios aerodinámicos en  la dinámica de  los compresores  se clasifican aquí por  su 
colocación externa o interna al compresor.  
2.5.1 Elementos externos 
Los  elementos  externos  los  componen  aquellos  diseños  asociados  al 
compresor  sin  que  originalmente  fueran  partes  del mismo  ayudando  a mejorar  el 
comportamiento del fluido a la entrada del compresor. Los elementos más destacados 
son  los denominados  sistemas de  sangrado  (“bleed  system”),  los  sistemas de guía de 
flujo por medio de  vanos  fijos  (“Inlet  guide  vanes”,  IGV),  que pueden  ser de  forma 
perpendicular  o  axisimétrica. A  su  vez  existen  otros  cuya  función  es  simplemente 
evitar  el  desordenamiento  de  las  líneas  de  flujo  causadas  por  la  geometría  de 
admisión al compresor. En la bibliografía existen reportes sobre estudios hechos para 








los  compresores  centrífugos  o  bien  a  la  entrada  de  cada  etapa  en  los  compresores 




El  sistema  comprende  una  entrada  primaria  (convencional)  junto  a  una 
secundaria que  se  compone de pequeños  conductos  alrededor de  la primera. En  la 
figura 2.13 se muestran las dos posibles configuraciones del sistema de sangrado para 
un compresor centrífugo, una de ellas abierta a la atmósfera mientras que la otra no. 





por  lo  que  el  fluido  en  vez de  remontar  aguas  abajo de  la  pala  es  recirculado  por 
medio de los conductos de sangrado. Esta recirculación en dichos conductos hace que 
el  fluido por  la pala  sea más ordenado y mantiene  el  espesor de  la  capa  límite  sin 
peligro que se produzca la entrada total en pérdida en cada uno de los perfiles, en este 
caso,  de  la  zona  de  inducción  del  compresor  (inductor).  Por  otro  lado  cuando  el 
compresor  se  encuentra  trabajando  en  zonas  de  trabajo  estables,  y  el  gradiente  de 
presión  no  tiene  un  valor  condicionante,  el  fluido  sobre  el  inductor  entra  por  la 





Sistema bleed abierto Sistema bleed cerrado
Figura 2.13 Sistemas de sangrado en el inductor 









del  ángulo de  incidencia  crítico que  se obtiene para valores de  caudal pequeños,  a 
partir del cual se produciría el desprendimiento total del fluido sobre los álabes.  





evidenciar  este  tipo de  elementos,  es que  en otras zonas del mapa  el  compresor no 
actué de forma adecuada o bien que el IGV genere una pérdida de carga importante 















sistemas  donde  el  diseño  de  la  admisión  no  les  es  favorable  para  su  correcto 
desempeño. Estudios realizados como los de Ariga et al. [2.80] o bien Whitfield et al. 
[2.81] demuestran claramente la dependencia entre la óptima operación del compresor 
y  el desempeño del  fluido  en  la  salida de  la  admisión  sobre  la  entrada  compresor. 
Cuando el fluido es poco uniforme se producen serios problemas de estabilidad que 
favorecen  la repentina aparición del bombeo. Por  lo  tanto se buscan desarrollos que 
aseguren la estabilidad del compresor. 
Existen  algunas  configuraciones de  admisión donde  la  única  solución  es  la 
entrada al inductor del compresor centrífugo a 90º. Algunas investigaciones realizadas 
sobre  este  tipo  de  configuración  de  admisión  hacen  referencias  a  problemas  de 










sobre  la  base  del  disco  rotor  de  un  compresor  centrífugo  en  donde  descansan  los 
álabes. El  resultado   determina una  gran  eficacia del método  empleado  aunque  su 
implementación es muy dificultosa para cualquier tipo de compresor.  
Con  respecto  al  uso  de  inyección  de  aire,  uno  de  los  primeros  aportes  es 
efectuado  por  Kyrtatos  et  al.  [2.85].  En  este  trabajo  se  presenta  un  novedoso 
mecanismo de inyección de aire dispuesto en forma tangencial al plano transversal del 
inductor del compresor centrífugo usado, pero con un determinado ángulo  formado 












por  la  disposición  del  sistema  utilizado,  llamado  AFAS,  mejora  el  rango  de 
funcionamiento del compresor en bombeo y la relación entre caudal consumido junto 
al  aumento  de  compresión  obtenida  en  puntos  que  sin  adición  de  aire  son  más 
inestables. 
2.5.2 Elementos integrados 
Agrupamos  aquí  todos  aquellos  elementos  integrados  en  los  compresores 
diseñados como sistemas de ayuda para mejorar el comportamiento frente al bombeo. 
2.5.2.1 Geometrías variables de difusor y estator 
Muchos  son  los  trabajos  sobre métodos  que modificando  la  geometría  del 




de diferentes  espesores  como  los que  aparecen  en  la  figura  2.15. La  conclusión del 
estudio  es  que  salvo  la  primera  de  las  opciones  construidas  (caso A)  las  restantes 
modifican satisfactoriamente la línea de bombeo, llegando hasta una mejora del 10%, 











A B C D  
Figura 2.15 Diferentes dimensiones a la salida de difusor según Ludtke 







en  la  figura 2.16. El mecanismo puede  ir desde el punto de espesor constante hasta 
entrada abierta y salida cerrada.  















vano, su  longitud, orientación, número,   así como  también  la distancia en diámetros 
en  que  deben  ser  ubicados  dentro  del    disco  que  describe  el  difusor.  Un  estudio 
similar se presenta en [2.91] donde se ha empleado un sistema de doble vano, esto es, 
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un  rotor  imponiendo  distintas  longitudes  de  cuerda  en  los  vanos  sin  variar  su 
ubicación sobre el disco en que éstos descansan. 
Como se puede comprender existe gran preocupación entre la interacción de 
los perfiles del  rotor y del difusor. Una de  las  soluciones más  acertadas  sobre  este 
tema  ha  sido  sin  duda  alguna  la  imposición  de  un  sistema de  vanos móviles,  que 
pivotan  sobre  un  eje  que  se  encuentra  en  un  punto  determinado  a  lo  largo  de  su 
cuerda. El mecanismo empleado ya ha sido comentado y es el mismo que se utilizan 
en  las  turbinas  radiales  de  geometrías  variables  o  VGT. Al  adaptar  los  vanos  del 
difusor  a  las  líneas de  corriente del  fluido  se produce un  retardo  en  el proceso de 
desprendimiento en los vanos pues aleja el valor del ángulo de incidencia del ángulo 
crítico  que  proporcionaría  una  inestabilidad  temprana.  Algunos  de  los  trabajos 
destinados a comprobar su utilidad se pueden apreciar en [2.92]. 
2.5.2.2 Geometría de la voluta 
La  geometría  de  la  voluta  en  los  compresores  centrífugos,  es  un  aspecto 
importante a tener en cuenta en temas de estudios acústicos y aerodinámicos. Un mal 
diseño de este componente puede alterar el campo  fluido a  la salida del difusor sin 




volutas  de  distintas  características  geométricas  que  son  analizadas mediante  CFD. 
Una  de  las  conclusiones  a  las  que  llegan  es  lo  importante  que  puede  ser  la 
uniformidad del  flujo  al  pasar  por  la  voluta  para  no  interferir  en  el  trabajo de  los 
vanos  del  compresor.  Por  otro  lado  establecen  la  funcionalidad  de  elegir  el  valor 
adecuado del azimut por donde la voluta converge al canal de salida. Esta apreciación 
coincide con los métodos de diseño que existen sobre los diseños de volutas. Qi et al. 
[2.9]  exponen  en  uno  de  sus  trabajos  sobre  la  aerodinámica  de  la  voluta,  cómo 
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2.6 Resumen 
 En  este  capítulo  se  han  presentado  las  características  de 
funcionamiento de los compresores rotativos divididos en axiales y centrífugos. Se ha  
abordado  de  manera  directa  los  problemas  de  estabilidad  debido  a  los  distintos 





Los  diferentes  tipos  de  desprendimientos,  encontrados  en  la  bibliografía  refieren  a 
celdas locales que según sus  características son denominados “part‐span stall” o “full‐
span  stall”, o “abrupt  stall” Las primeras dos sólo afectan a algunos de  los álabes de 
todo  el  rotor  por  lo  que  son  inestabilidades  locales  denominadas  celdas  de 
desprendimientos. Dependiendo de la energía del rotor en el compresor que se puede 
traducir  al  valor  de  presión  que  genera  las  celdas,  pueden  ser  más  o  menos 
importantes, ocupando tan sólo una parte del área frontal de paso del flujo, la mitad o 
bien un porcentaje muy elevado que conduzca rápidamente a la inestabilidad total del 
rotor  del  compresor.  Las  celdas  son  capaces  de  rotar  inducidas  por  el  propio 




giro  del  compresor  se  manifiestan  diferentes  formas  de  inestabilidad.  Para  bajos 
valores de rotación el proceso de “rotating stall” es más lento que para altos valores de 










rotor del compresor. Esta acción  también  sucede en  los compresores axiales pero  la 





de  sentido del  flujo a  intervalos de  tiempo  iguales. Existen varios  tipos de bombeo 
definidos como profundo, medios,  tenues y de mezcla. Este último debe su nombre 
por coexistir con el  fenómeno de “rotating stall”. La aparición de algunos de ellos es 
función  del  sistema  en  que  se  encuentre  inmerso  el  compresor.  Sobre  todo  por  la 
geometría que se halle aguas abajo del mismo. Es destacable la línea de investigación 
en  torno  al  fenómeno  elaborado  por  Emmons,  Greitzer,  Hansen,  Fink,  o  Moore. 
Algunos  de  ellos  para  un  estudio  exhaustivo  y mejor  comprensión  del  fenómeno 
realizan modelos matemáticos  1D  o  3D  que  son  validados  de  forma  experimental, 
utilizando sistemas similares a los sistemas resonadores de Helmholtz. 
El  comienzo  de  los  problemas  de  estabilidad  en  cualquier  compresor  se 
relaciona  con  las  pendientes  de  las  curvas  en  sus  mapas  característicos.  Muchos 
autores argumentan que éstos comienzan cuando el valor de la pendiente de la curva 
en el mapa cambia de signo. Es decir, cuando  la pendiente es negativa el sistema es 
estable  y  si  la  pendiente  es  positiva  el  compresor  comienza  a  sufrir  problemas  de 
estabilidad.  Una  vez  que  los  problemas  de  estabilidad  comienzan  la  pendiente 
mantiene su signo positivo, y si bien existen métodos de atenuación de los fenómenos 







El  control  activo  es  una  forma  de  atenuación  de  las  inestabilidades  del 
compresor, que funciona chequeando algún parámetro del compresor como el caudal, 
la presión o bien  la temperatura. Al detectar alguna oscilación o cambio brusco hace 
activar  alguno  de  los  elementos  nombrados,  de  modo  que  se  consigue  que  el 
compresor funcione en una zona estable que antes de activar el sistema no lo era. Este 
método,  al  atenuar  las  inestabilidades,  posibilita  el  retardo  en  la  aparición  del 
fenómeno de bombeo. 
Como el bombeo es un fenómeno indeseable para todos aquellos usuarios de 
compresores,  por  provocar  la  inoperatividad del  compresor  y  poner  en  peligro  los 
componentes mecánicos del mismo, se han presentado distintos modos de atenuar el 
fenómeno  o  bien  evitarlo.  En  el  primero  de  los  casos,  es  de  destacar  la  línea  de 
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fenómeno  del  bombeo  en  compresores  centrífugos  de  sobrealimentación.  Para 
alcanzar este objetivo se requiere de unas instalaciones adecuadas. En este capítulo se 
describirán  en primer  lugar  las  instalaciones  experimentales utilizadas,  el banco de 
flujo y el banco de turbogrupos. Las dos pertenecen al instituto CMT‐Motores Térmicos 
de  la Universidad Politécnica de Valencia en donde se ha realizado  la presente  tesis 
doctoral. 
El banco de  flujo se ha utilizado para caracterizar distintos elementos de  los 
sistemas  de  compresión  utilizados.  Se  han  realizado  ensayos  de  caracterización  de 
pérdida de carga y también en la medida de la vorticidad creada sobre el gasto másico 
a la entrada del compresor que se presentará en el capítulo 5. 
El  banco  de  turbogrupos  ha  sido  la  principal  herramienta  experimental 
utilizada  en  la  tesis. En  él  se han  realizado  todos  los  ensayos de  caracterización de 
compresores  realizados  para  la  tesis.  Se  trata  de  una  instalación  muy  flexible 
desarrollada por el grupo de investigación que se describirá en el presente capítulo. 
Más  adelante  en  el  capítulo  se describen  los  ensayos  realizados. En primer 
lugar,  se  destaca  la  realización  de  una  caracterización  del  mapa  del  compresor  
incluyendo las zonas de bombeo y de flujo inverso. Para ello se ha adaptado el sistema 
de  compresión  tal  como  viene  recomendado  por  Fink  et  al.  [3.1].  También  se  ha 
realizado  ensayos  en  bombeo  en  distintas  situaciones  con  distintos  sistemas  de 
compresión. En este capítulo también se hace hincapié en la metodología para medir 
la línea de bombeo. 









elemento  impulsa  el  fluido  hacia  la  atmósfera,  o  en  impulsión,  donde  el  elemento 
recoge el fluido desde la atmósfera. 
El movimiento del aire del banco está producido por un compresor que puede 
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de  flujo. Los de  temperatura  (termopares) son ubicados sobre  los mismos puntos de 





Los  ensayos  realizados  para  la  presente  tesis  han  tenido  como  objetivo  la 
medida de la pérdida de carga de elementos de los sistemas de compresión utilizados, 
en particular en conductos de diferente geometría a la entrada del compresor.  








del  banco  de  flujo  en  donde  se  evalúa  luego  la  pérdida  de  presión  al  imponer  el 







3.2.  En  ella  se  puede  comprobar  la  diferencia  en  la  disposición  de  ambos  test  al 
incorporar un codo a 90º de una geometría muy particular, Este ensayo forma parte de 
una serie que se presenta en el Capítulo 5. 
En  la  figura se muestran  las dimensiones de  los conductos en  la  instalación. 
Asímismo se  representan  las magnitudes de medidas. Ps es el valor de  la presión el 
depósito, que  junto a la presión atmosférica proporciona la caída de presión ΔP para 
ambos  test  (A y B). Haciendo  la  resta entre ambos valores  se obtiene  la pérdida de 
carga en el elemento instalado. 




La  pérdida  de  carga  provocada  por  un  elemento,  en  este  caso  un  codo,  se 
puede  reflejar mediante  el valor  adimensional K. Para  la obtención del valor K del 
























































ABco KKK −=   (3.5) 
Por  otra  parte,  si  se  desea  obtener  el  valor  de  la  pérdida  de  presión, 
ocasionada  por  el  codo,  simplemente  se  despeja  la  variable  ΔP de  la  ecuación  3.4, 
referida  solo a  la  caída de presión originada entre  la entrada y  la  salida del propio 
codo. Como  los  test  se  realizan para distintos valores de gasto másico,  se obtienen 
varios resultados de la perdida de carga que registra el elemento. En un diagrama de 
gasto másico frente a la presión se puede trazar la curva que indica la caracterización 
final  de  elemento.  Este  tipo  de  gráficos  se  mostrarán  en  los  distintos  resultados 
experimentales que se presentan en el capítulo 5. 
Sin  embargo,  el  proceso  que  se  ha descrito  en  la  forma del  cálculo  para  la 
obtención de los resultados tiene un límite. Dicho límite se refiere a que las fórmulas 
empleadas solo sirven para  flujo  incompresible, es decir, que  los tratamientos de  los 
parámetros medidos  serán  válidos mientras  la  densidad  a  lo  largo  de  la  línea  se 
mantenga constante. Para un valor de Mach mayor a 0.2 no es seguro que el valor de 
perdida  de  presión  conseguido  sea  correcto,  pues  es  un  valor  en  el  que  pueden 
aparecer los primeros fenómenos de compresibilidad [3.2]. 
Con los mismos parámetros de medida de los ensayos se puede hallar cuál es 
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presenta  el medidor de par  con  el  cual  se mide  la  capacidad de par del  torbellino. 




del  par  se  puede  hacer  independientemente  del  sentido  de  rotación  del  fluido.  La 
estrategia de caracterización de un torbellino fue utilizada por Desantes et al. [3.3] en 
el  estudio  sobre  la  determinación  del  comportamiento  de  un  torbellino  y  la 
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Para  determinar  el  valor  del  ángulo  de  rotación  del  torbellino  al  que 
denominará λ. Se utilizan las ecuaciones que a continuación se presentan y que tienen 
que  ver  con  los  parámetros  medidos  en  el  banco  de  flujo  adjuntando  los  datos 























Una  vez  se  halla  la  velocidad  angular  se  procede  a  obtener  la  velocidad 









== ω   (3.10) 
Ahora sólo falta conocer la componente axial de velocidad, para saber el valor 
angular de  rotación  (λ) formado por  la  composición vectorial  entre  los vectores de 
velocidad tangencial y axial. La velocidad axial se calcula por medio de la aplicación 
de la ecuación de continuidad, donde el área se encuentra afectada por el coeficiente 
de  descarga  (CD)  obtenido  en  el  estudio  sobre  las  pérdidas  de  carga  que  genera  el 

























πρλ ==   (3.12) 
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El  sistema  de  ecuaciones  desde  (3.8)  hasta  (3.12),  se  aplica  para  cualquier 







la presente  tesis para  la medida de  los distintos compresores estudiados. Se  trata de 
una  instalación  realmente  singular  desarrollada  específicamente  para  llevar  a  cabo 




cilindros  en  línea  de  11  litros  de  cilindrada  como  generador  de  flujo  caliente  y 
pulsante  que  se  utiliza  para  alimentar  la  turbina  del  turbogrupo  a  ensayar.  En  los 
ensayos  en  flujo  continuo  en  la  turbina,  como de  hecho  han  sido  todos  los  que  se 
presentan  en  esta  tesis,  se  amortiguan  las  pulsaciones  de  escape  del motor  en  un 
depósito de remanso aislado térmicamente. 
Dado  que  el  flujo de  escape del motor  se utiliza para  soplar  la  turbina del 
turbo a ensayar, el motor es desprovisto de su propio turbo y es sobrealimentado de 
manera externa. Para ello se utiliza un compresor de tornillo de 25 kW que es movido 






pues  de  un  filtro  de  admisión  (el  del  compresor),  el  compresor  de  tornillo,  un 
refrigerador de aire, un depósito de remanso, el motor y el depósito de remanso (sólo 
en ensayos en condiciones continuas). En el depósito de remanso entre el compresor y 
el motor  se  dispone  de  un  sistema  de  extracción  de  aire  a  través  de  una  válvula 
comandada  que  permite  independizar  los  gastos másicos  de  aire  de  compresor  de 








En  la bibliografía  es posible  encontrar otras  salas de  ensayos  especialmente 
diseñadas  para  distintos  estudios  vinculados  a  la  investigación  y  desarrollo  de  los 
elementos que componen una turbina centrípeta o un compresor centrifugo. Entre las 
alternativas  al  uso  y  utilidad  explicadas  en  el  banco  de  turbos  empleado  en  el 



























Figura 3.4  Esquema sala banco de turbos 
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gasto másico  y  temperatura  junto  con  el  de  la  sección  efectiva  de  la  turbina  y  el 
sistema de escape a ensayar. Por último, en el caso de ensayos sin remanso de escape, 
las  pulsaciones  a  la  entrada  de  la  turbina  se  pueden  controlar  en  amplitud, 
principalmente mediante  el grado de  carga del motor, y  en  frecuencia, mediante  el 
régimen de giro del motor y del número de cilindros conectados.  
Este banco de  turbos es una  instalación compleja pero a  la vez muy  flexible 
que  permite  soplar  a  la  turbina  con  condiciones muy  similares  a  las  de  un motor, 
porque  de  hecho  se  hace  así.  Pero  con  la  ventaja  de  que  el  compresor  se  puede 
conectar al sistema de compresión elegido independientemente del motor. En la figura 
3.4  se muestra  el  sistema  de  compresión  utilizado  normalmente  para  el  ensayo  de 
compresores: una  línea de  entrada de  aire  recta para  conseguir  flujo uniforme  a  la 
entrada del compresor, el compresor, un conducto de salida recto para conseguir flujo 
uniforme en el que medir  las propiedades  termodinámicas, un depósito de remanso 







BANCO DE TURBOGRUPOS 
Motor Diésel de 6 cilindros en línea, 11 litros, 300 kW 
Régimen de giro 800 ÷ 2000 (en motor y freno) 
flujo másico de aire (kg/s) 0.27 ÷ 0.61 
relación de compresión 
compresor  1.5 ÷ 4 
Presión máxima a la 
entrada de la turbina 4.5 bar 
Temperatura máxima de 
entrada a turbina 750 ºC 
Tabla.3.1 Especificaciones del banco de turbogrupos 
3.2.2.1 Instrumentación 
A  continuación,  se presenta  la  instrumentación  básica de  la  que dispone  la 
instalación para  llevar a cabo  los ensayos de caracterización de compresor y turbina. 
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También hay una parte de  la  instrumentación que se dedica a conocer el estado del 
motor y el  resto de  la  instalación,  incluyendo el consumo de combustible y de aire, 









Figura 3.5  Esquema del montaje de los sensores del compresor  
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Figura 3.6  Esquema del montaje de los sensores de la turbina 




















manual  0.033 a 0  1.5  0.3 
Tabla 3.2 Especificaciones técnicas de los sensores usados 
Los valores finales de cada medida son una media de los valores registrados 
por un  número determinado de  sensores,  con  lo  que  se  consigue una medida más 
homogénea y precisa si cabe. Para determinar el gasto que circula por  la  turbina se 
considera  el  gasto  de  aire  que  consume  el motor,  al  que  se  le  suma  el  gasto  de 
combustible y se le resta el gasto de aire correspondiente al blow‐by. 
Además, en  las  figuras 3.5 y 3.6,  se muestran  las zonas  (coloreadas de gris) 
que están recubiertas permanentemente (o al menos durante los ensayos) con lana de 
vidrio para minimizar las pérdidas de calor. De igual modo, tanto el compresor como 
la  turbina  también  se  encuentran  recubiertos  con  lana  de  vidrio  a  fin  de  tener  un 




En  lo  referente  al  sistema de  adquisición de datos  (el  cual  se describe más 
detalladamente en  la  tesis de Cervelló  [3.4]), cabe mencionar que  los parámetros de 
operación  del  turbogrupo  se  registran  en  formato  digital  a  una  frecuencia  de 
adquisición variable en función del parámetro a medir. Para ello, se dispone de ocho 
canales de entrada analógicos de alta resolución (16 bit), un ‘trigger’ externo y un reloj. 
Se  dispone  de  una memoria máxima  de  2 Mb  por  canal.  Todo  ello  se  encuentra 
conectado a un PC a través de un interface GPIB. 
Además, se cuenta con un sistema de adquisición de baja frecuencia que es el 
encargado  de  recoger  todos  los  datos  operativos  del  motor,  del  freno 








DW10 por el grupo PSA. Se trata de un modelo HDI sobrealimentado con turbina de 
geometría variable en el turbogrupo y válvula de recirculación de los gases de escape. 
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Los ensayos en motor se han realizado con el objetivo de poner en evidencia el 
comportamiento  diferente  del  bombeo  en  condiciones  estacionarias  como  las  del 
banco de compresores y en condiciones reales de motor. 
La  principal  dificultad  de medir  el  bombeo  en  un motor  sobrealimentado 
radica en que el sistema de sobrealimentación suele estar dimensionado para que el 
compresor  no  bombee.  Esto  hace  difícil  en  algunos  casos  llevar  al  compresor  a 
bombeo,  y  sobre  todo  en  condiciones  estables,  de manera  que  se  pueda medir  de 
forma precisa el momento del bombeo. 
Se ha intentado distintas maneras de hacerlo subiendo la presión de admisión, 




vez  saca al compresor de bombeo. El  resultado  final es que no es posible decir que 
condiciones en el compresor fueron las que llevaron al compresor a bombeo. 
Se propone en esta tesis una metodología para llevar el compresor a bombeo 
sin  que  la  estabilidad  del  motor  se  vea  afectada.  Esta  consiste  en  inyectar  aire 
comprimido en el colector de admisión del motor proveniente de la línea de aire de la 
propia sala. La cantidad de aire inyectada en el motor se puede controlar de manera 
muy  fina mediante una válvula o  incluso  con  el propio  regulador de presión de  la 
línea  de  aire.  El  efecto  de  la  inyección  de  aire  es  claro,  puesto  que  el  motor  es 
volumétrico,  y  por  tanto,  el  gasto  trasegado  depende  del  régimen  de  giro  y  de  la 
densidad de admisión. Con los controles del freno, de la turbina de geometría variable 
y del refrigerador de aire de sobrealimentación respectivamente es posible  fijar esos 
parámetros  y  por  lo  tanto mantener  el  gasto  del motor  constante. Así,  al  abrir  la 
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por unos  segundos en bombeo. Este  tipo de ensayo  se ha utilizado para validar  los 
resultados del modelo propuesto en esta tesis, como se muestra en el apartado 6.5.2.1 
de este documento. 





línea  de  entrada,  el  compresor,  un  conducto  de  salida,  un  depósito  de  remanso  y 
finalmente  la  válvula  de  control  de  la  contrapresión  del  compresor.  Este  circuito 





En  la  tesis  se  han  realizado  ensayos  en  los  que  se  ha  querido  poner  de 
manifiesto  el  efecto  de  las  condiciones  geométricas  y  de  flujo  en  el  circuito  de 
compresión  sobre  el  comportamiento  en  bombeo  y  sobre  que motiva  su  aparición. 
Para ello  se han planteado modificaciones al  sistema de compresión clásico para  su 
caracterización. Una  primera  serie  de  ensayos  se  han  realizado  con  el  objetivo  de 
cuantificar e  intentar explicar el efecto de modificaciones geométricas en  la  línea de 
entrada al compresor sobre el mapa del compresor en general y sobre la situación del 
límite de  bombeo  en particular. Estos  ensayos,  cuyos  resultados  se presentan  en  el 
capítulo 5, han incluido distintos tipos de elementos modificadores del flujo, como son 
diferentes diseños de entradas acodadas o curvadas justo a la entrada del compresor. 
También  se  ha  realizado  un  estudio  exhaustivo  de  un  dispositivo  generador  de 
torbellino a  la  entrada del  compresor motivando  su diseño  los objetivos de  estudio 
trazados en la tesis. 
Para esta primera serie de ensayos, dirigidos a analizar la influencia del flujo 




cada uno de  los  regímenes de  giro  corregido de  compresor, no difiere pues de  los 
ensayos clásicos que se obtienen normalmente en instalaciones similares.  





las  teorías de Greitzer  [3.11] que  también ha  seguido Fink  [3.1] o Hansen  [3.12],  es 
posible  cambiar  las propiedades del  bombeo modificando  la  geometría del  circuito 
resistente aguas abajo del compresor. Según Fink, para circuitos resistentes que tengan 
un parámetro B más pequeños que 0.7, el  fenómeno de bombeo deja de poseer una 




Esta modificación  radical  del  fenómeno  lleva  a  la  consideración  a  algunos  autores 
sobre  que  el  fenómeno  debe  ser  reconsiderado  y  ser  llamado  “rotating  stall” 
[3.13][3.14][3.15].  Es  decir,  que  el  fenómeno  de  bombeo  varía  y  se  transforma  con 
características muy similares al comportamiento definido para el anterior  fenómeno. 
Que un compresor pase de una situación de bombeo a “rotating stall”, es un proceso 
opuesto al normal, donde  la generación de  las primeras  inestabilidades conciben  las 
denominadas  celdas de  inestabilidad que  rotan  alrededor del  rotor  (“rotating  satll”) 




Para  comprobar  si  es  posible  la  transformación  de  un  fenómeno  en  otro 
extensible  a  los  pequeños  compresores  de  sobrealimentación  de  automoción  se  ha 
realizado  un  circuito  resistente  con  un  volumen mínimo  entre  el  compresor  y  la 




También  con  el  objetivo  de  suministrar  información  relevante  para  el 
modelado  se  han  realizado medidas  con  flujo  inverso.  Para  ello  se  ha  utilizado  la 
misma instalación que la mostrada en la figura anterior pero introduciendo aire de la 
línea de aire comprimido a través del orificio. La situación se ilustra en la figura 3.8. 
Entrada al compresor Turbina 
Caudalímetro 




De  esta manera  se  ha  conseguido medir  el mapa  completo  del  compresor 
incluyendo  las  zonas  de  funcionamiento  inestable  y  los  gastos  negativos  y  cuyos 
resultados serán mostrados y analizados en el capítulo 6 dedicado a la variación en el 
funcionamiento  de  un  compresor  al  variar  las  condiciones  aguas  abajo.  Esta 
información es muy valiosa para la caracterización del compresor y para su utilización 
en  el modelado  del  funcionamiento  en  bombeo,  así  como  la  caracterización  de  los 
distintos  comportamientos  que  puede  ofrecer  el  fenómeno  de  bombeo  al  variar  el 
volumen a la salida del compresor mediante los parámetros de medida realizados en 
el banco de turbos con los sensores disponibles de presión instantánea. 
Otra de  las medidas que pueden aportar  información para  la caracterización 
experimental del bombeo es la velocidad del flujo en el compresor durante un ciclo de 
bombeo. Aunque  la medida  del  campo  de  velocidades  en  compresores  no  es  una 
metodología  que  se  emplee  comúnmente  en  los  ensayos  experimentales,  se  puede 
utilizar  cuando  se  desea  comprender  los  fenómenos  dinámicos  que  suceden  en  el 
compresor. Aunque esta técnica ha sido reemplazada por la fiabilidad cada vez mayor 
de las simulaciones mediante CFD [3.16], el cálculo CFD precisa ser validado frente a 
ensayos  experimentales.  La  medida  de  velocidades  mediante  técnicas  láser  se  ha 
utilizado tanto en compresores centrífugos como en axiales. Hayami et al. [3.17]  han 
utilizado un sistema de anemometría láser doppler (LDA) para enfatizar la diferencia 
entre  dos  tipos  de  inestabilidades  provocadas  en  las  palas  de  un  compresor 
centrífugo. Otra técnica láser que se ha empleado para la medición de la velocidad en 
máquinas  rotantes aerodinámicas como  rotores, estatores o bien difusores con o  sin 
vanos, es el método DPIV (Digital Particle Imaging Velocimetry). Pedersen at al. [3.18]  
ha utilizado  ambas  técnicas para  investigar  sobre  el diseño de palas  empleadas  en 
pequeñas  bombas  para  la  mejora  de  su  diseño  aerodinámico.  En  estudios  más 
recientes,  se  han  utilizado  estas  estrategias  para  la  mejora  aerodinámica  de  los 
compresores axiales concentrando la atención sobre las puntas de  las palas donde se 
originan los vórtices más importantes sobre las palas de los rotores de un compresor. 
Con  los  datos  extraídos  de  las  inestabilidades  medidas  por  el  método  PIV,  se 
complementa,  la  investigación,  con  modelos  en  3D.  En  las  dos  metodologías 
Inyección de aire
comprimido 
Entrada al compresor Turbina 
Caudalímetro 
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implementadas  se  obtienen  similares  conclusiones  sobre  el  comportamiento  de  las 
celdas de  inestabilidad en  los compresores que sirven para  futuros  rediseños de  las 
palas de  los rotores  [3.19]. Por otra parte,  también se han empleado  técnicas ópticas 
para aplicaciones de nuevos elementos de medida como la que presenta Pfister et al. 
[3.20] consistente en un medidor de vibraciones de las palas de un rotor de compresor 
a 50Krpm  con una velocidad  tangencial de  fluido de 586 m/s, por medio de  sensor 
óptico que aprovecha el efecto doppler. 
En  el marco de  esta  tesis  se  ha  utilizado  un  sistema  de  anemometría  láser 
dóppler  (LDA)  para  la medida  de  la  velocidad  axial  instantánea  a  la  entrada  del 
compresor.  Esta  medida  da  una  información  importante  sobre  el  ciclo  de 
funcionamiento en bombeo ya que se  tienen medidas simultáneas de  las variaciones 
de  la  relación de  compresión,  a  través de  los  captadores de presión  instantánea  en 
entrada  y  salida  del  compresor,  y  del  gasto másico  a  partir  de  las  variaciones  de 





de  la  amplitud  adecuada,  principalmente  porque  el  caudalímetro  de  placa  caliente 











entrada  del  compresor  se muestra  en  la  figura  3.9.  El  sistema  se  compone  de  un 
generador de dos haces láser que interceptan en el volumen de medida. El punto de 
cruce  entre  los  haces  de  luz  del  láser  donde  se  ubica  el  punto  de medida  de  la 
velocidad de las partículas que los atraviesan se muestra en la figura 3.10. El sistema 
dispone  de  una  óptica  de  recepción  de  la  emisión  reflejada  por  las  partículas  que 
pasan por el volumen de control. Para permitir un acceso de los haces láser se montó 
un conducto circular de metacrilato del mismo diámetro  interno del compresor y de 
unos  10  cm de  longitud. El  flujo ha de  ser dopado  o  sembrado  con partículas  que 
produzcan  la emisión buscada. Para poder  realizar el dopado, se han quitado de  la 
línea  de  entrada  al  compresor  tanto  el  filtro  como  el  caudalímetro  de  aire  ya  que 
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interferirían las partículas a la vez que podrían estropearse por el dopado. La elección 
de  las  partículas  se  hace  buscando  que  carezcan de  una  inercia  significativa  y  que 
tengan  una  tasa  de  adquisición  de  datos  suficiente.  Durante  la  realización  de  los 
ensayos  se  han  probado  distintas  sustancias  como  dopantes:  hielo  seco,  incienso  y 
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3.4 Metodología de determinación de la línea de bombeo 





fenómenos  de  inestabilidad  pequeños  originados  por  la  reducción  del  gasto  y  que 






caracterización  de  los  puntos  llamados  de  bombeo  que  son  los  que  conforman  la 
llamada  línea de bombeo en el mapa de compresor. Sin embargo, existen diferentes 
metodologías implementadas con el objetivo de detectar con antelación a la aparición 











ha  explicado  en  el  capítulo  anterior,  sobre  las  inestabilidades  en  las  palas  de  los 
compresores centrífugos, estas recirculaciones tienden a circular por la parte superior 
de las palas en su longitud total hasta la entrada en donde generan un vórtice con el 
caudal  de  aire  que  entra  en  la  dirección  correcta  y  opuesta  al  reflujo. 
Esquemáticamente, el vórtice se puede apreciar en  la misma figura y su diámetro se 
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Posición del 













en  el  tiempo  entre  ambas  señales  significa  que  el  compresor  se  halla  solo  en  un 
proceso de inestabilidad cercano al bombeo. En cambio, si la señal se vuelve uniforme, 
periódica y entre la señal filtrada y a la señal real hay coincidencia repetitiva dentro de 















compresor y  la presión de  salida aumenta. Cerca del origen de bombeo  la  señal de 
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que  el  compresor  se  ha  introducido  en  bombeo. Además,  esto  se  confirma  con  la 
ayuda  de  la  inestabilidad  del  gasto  másico.  Sin  embargo,  para  tener  una  mayor 
seguridad se puede realizar un tratamiento de transformada de Fourier de la señal de 
presión  en  el  periodo  donde  se  produce  la  oscilación.  Con  el  fin  de  averiguar  la 
frecuencia  de  oscilación  que  se  debe  corresponder  con  una  frecuencia  de  bombeo 
profundo  por  la  magnitud  del  volumen  impuesto  en  el  sistema  de  compresión 
[3.21][3.22]. Una vez realizado el tratamiento y confirmado que el compresor se haya 
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del  punto  donde  se  produce  la  caída  de  la  presión  para  cada  régimen  de  giro.  El 
tiempo de medida mostrado es un segundo, suficiente para la realización del análisis 
de  FFT  o  de  Fourier.  El  resultado  de  dicho  análisis  arroja  que  la  frecuencia  de  la 
oscilación es de 6 Hz, para cada uno de los regimenes de giro, correspondiendo dicho 
valor  con  una  frecuencia  de  oscilación  de  bombeo  profundo,  y  ligada  al  volumen 
encerrado entre la salida del compresor hasta la válvula de contrapresión. 
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las  velocidades  de  giro.  Sin  embargo  esto  puede  tener  alguna  variación  cuando  se 
produzcan pequeñas  fugas en el sistema de compresión pues cambia  la acústica del 
sistema. En la figura 3.14 se presenta la gráfica de frecuencia frente a la amplitud. En 
esta  figura  se  puede  observar  cómo  a medida  que  la  velocidad  de  giro  aumenta 
también  lo  hace  la  amplitud.  Sin  embargo,  el  valor  de  la  frecuencia  permanece 
constante.  
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giro  la  frecuencia de oscilación es 9 Hz. Sin embargo, en este caso no  se observa  la 
amplitud de  los demás regímenes de giro. Observando el muestreo de  la presión de 
salida  en  la  figura  3.12,  se  comprueba  que  las  oscilaciones  pasan  de  ser  poco 
importantes hasta una abrupta oscilación ocasionada por  la aparición del  fenómeno 
de  bombeo  en  el  compresor. Como  ejemplo,  la  señal  que  corresponde  a  190  krpm 
primeramente  posee  una  pequeña  oscilación,  luego  experimenta  un  crecimiento 
finalizando  con un mayor aumento de oscilación  con algunos picos. En  éste último 
tramo el compresor experimenta una pre‐entrada en bombeo con una oscilación que 
ronda  los 9 Hz y que se relaciona con  las  inestabilidades de un compresor antes del 
comienzo del  fenómeno  en  sí En  los demás  regímenes de  giro  esto no  se  advierte, 
solamente hay un proceso de bombeo que en el análisis de Fourier da como resultado 
una  oscilación  con  una  frecuencia  de  6 Hz.  En  esta  clase  de  puntos  el  compresor 
experimenta entradas y salidas del bombeo continuas, no pudiendo nunca lograr una 
estabilización continua en el tiempo. Se valoran como puntos estables del compresor 
los  cuadros  sombreados  sobre  la  figura  3.12  anteriores  a  la  señal  de  inestabilidad 
detectada. 
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3.5 Resumen 






en  la búsqueda de  los principales objetivos que envuelven a  la  tesis doctoral. Como 
ejemplo  de  ellos  se  puede  resaltar  la  caracterización  del  mapa  de  compresor 
empleando o  intercambiando elementos de diversas geometrías usados en el estudio 
del  comportamiento del  compresor. Dicho  estudio  cuantifica  la  relación  que puede 
existir entre  las  inestabilidades del compresor en relación al cambio de  la geometría 
aguas  arriba,  obteniendo  la  perdida  de  carga  y  el  coeficiente  de  descarga.  Los 
elementos  de  diversas  formas  estudiadas  como  codos  o  bien  entradas  cónicas  y 
generadoras de  torbellinos han  sido colocadas cercanas al  inductor del compresor a 
fin  de  obtener  un  resultado  diferente  en  torno  al mapa  del  compresor  centrífugo, 
habiendo hecho  la  caracterización  con una  entrada  totalmente  axial  en  el  banco de 
turbos. 
Dicho  banco  experimental  es  descrito  en  segundo  lugar.  Ha  sido  el  más 
empleado a lo  largo de  la tesis, por su facilidad de caracterización de compresores y 
flexibilidad para adaptar distintos sistemas de compresión con  los que se ha podido 
investigar de  acuerdo  a  los  objetivos planteados  como  ejemplo de  los  cambios que 
ocurren en el fenómeno de bombeo al adaptar diferentes geometrías aguas abajo del 
compresor, o por el cambio realizado en torno a la acústica producto de  la variación 
de  las  características  en  volumen  y  geometría  aguas  abajo  del  compresor  hasta  la 










momento  y  las  condiciones  en  las  que  aparece  el  bombeo.  Para  ello  se  utiliza  la 
presión  aguas  abajo  del  compresor,  medida  con  un  captador  con  una  resolución 
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objetivos marcados  al  comienzo de  la  tesis doctoral. El propósito que  se plantea  es 
obtener un modelo que permita calcular el funcionamiento de un turbogrupo cuando 
el motor está operando cerca de bombeo o incluso en bombeo. Como se ha comentado 










lo  tanto,  se  analiza  el  problema  de  estabilidad  del  compresor  no  sólo  como  un 
problema aerodinámico, sino también en función de las condiciones de instalación tal 
como sugieren algunos investigadores [4.2][4.3][4.4]. Es decir, el compresor no puede 
equilibrar  la  resistencia  impuesta  en  el  sistema  de  compresión,  en  el  que  se  halla 
inmerso. Sin embargo, puede ocurrir que  fenómenos de  inestabilidad, como  los que 
hasta ahora se han venido comentando (part‐stall, rotating stall, etc), puedan afectar su 
funcionamiento. Por  lo  tanto, un  compresor puede  llegar  a bombeo no  sólo por un 
desequilibrio del  sistema  sino  también por problemas dinámicos de  interacción  con 











de  todo,  todavía  es  necesario  realizar  ensayos  experimentales  para  caracterizar  el 
comportamiento de  las máquinas o bien para validar  los  cálculos  realizados  con  el 
modelado. 
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Algunos de los primeros modelos fueron creados con la intención de ayudar 
al  entendimiento  sobre  los  fenómenos  de  inestabilidad  como  el  bombeo  o  el 





serie  de  trabajos  consecutivos  de  investigación  llevados  a  cabo  por  distintos 
investigadores, quienes basan sus estudios en  la comprensión de  las  inestabilidades 
acontecidas  en  los  compresores  axiales  y  que  luego  se  traslada  a  los  compresores 
centrífugos. En este capítulo se resaltan aquellos modelos que por sus cualidades han 
servido de base al desarrollo del modelo que  se presenta  en  esta  tesis. Los  trabajos 
más importantes son resaltados y comentados en una breve reseña bibliográfica.  
En  este  capítulo  se  presenta  en  primer  lugar  el modelo WAM  que  es  un 
modelo  unidimensional  1D  de  acción  de  ondas  desarrollado  íntegramente  en  el 
instituto  CMT‐Motores  Térmicos.  Éste modelo  es  adecuado  para  el  cálculo  de  los 
flujos de admisión y de escape en motores de combustión interna alternativos. Es en 
este modelo  global  en  el  que  el modelo  de  compresor  se  ha  de  implementar.  El 
elemento  principal de  este modelo  es  el  cálculo del  flujo  en  los  tubos  o  elementos 
unidimensionales  en  el motor  [4.6].  El modelo  de  compresor  se  integra  como  una 
condición de contorno al cálculo de los tubos. 
Se  presenta  también  en  este  capítulo  los  modelos  de  compresor 
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4.2 Modelo de compresor en WAM 
En éste apartado se presentan los distintos modelos de compresor insertados 
en el programa de cálculo denominado WAM compuesto por varios modelos de 
distintos elementos hallados en un motor, y relacionados con el sistema 
fluidodinámico del mismo.  
4.2.1 Estructura del modelo WAM 
El WAM es un modelo de acción de ondas, que representa en 1D la evolución 
y  desplazamiento  de  las  ondas  de  presión  por  los  conductos  y  depósitos  que  se 
modelen  del  motor.  Esta  herramienta  de  cálculo  comienza  su  desarrollo  con  las 
aportaciones  realizadas  por  distintos  investigadores  intentando  anexar  una 
herramienta  de  cálculo  de  representación  1D  a  sus  estudios  fluidodinámicos  en 
conductos  y  capaz  de modelar  las  acciones  de  las  ondas  generadas  en  un  sistema 
volumétrico como el caso de un motor de automoción.  
Las primeras aportaciones para la creación de un modelo de acción de ondas 





de  liberación de calor en  la combustión efectuada en  los cilindros  junto a  la  ley del 
movimiento de válvulas, o bien [4.10] en que se generan los sistemas de admisión y de 
escape. El modelado de cada sistema, se desarrolla por medios de tubos a los que se 
les  supone  flujo unidimensional. En  el  sistema de  admisión  –  escape  se  incorporan 
además,  las  leyes de transmisión de calor [4.11], aplicadas también entre  las uniones 
de  conductos,  por medio  de  [4.12],  se  incorpora  al modelo  de  acción  de  ondas  el 
modelo de depósitos,  justificado por la común  inclusión de elementos que contienen 
un  volumen  no  despreciable  en  el  sistema  de  admisión  o  de  escape  de  cualquier 
motor. 
La rápida evolución de los motores en el último tiempo, obliga a tener mayor 
conocimiento  sobre  la  sobrealimentación  por  su  gran  desarrollo,  de modo  que  al 
modelo que por entonces ya era capaz de  representar  todos  los componentes de un 
motor, se le añade un sistema de sobrealimentación representado por un turbogrupo. 
Por  lo  tanto  la  implementación  rápida  de  un modelo  de  turbina  [4.13]  junto  a  un 
modelo de compresor [4.14] ha sido necesaria. 













la  conservación:  de  la  masa,  la  cantidad  de  movimiento  y  energía.  El  vector  W 
contiene  los  términos no  estacionarios. Por  su parte  el vector F posee  los  términos 
































































































































superficie,  se  hallan  g  que  representa  la  fricción,  ρ la  densidad  del  fluido,  c  la 
velocidad axial, P la presión estática y q el calor intercambiado.  






El  sistema  de  ecuaciones  obtenido  es  no‐homogéneo  e  hiperbólico 
discretizado, y  se  resuelve mediante  la aplicación del método de Lax –Wendroff de 
dos  pasos,  correspondiente  a  la  familia  de métodos  por  resolución  de  diferencias 
finitas.  La  implementación  y  desarrollo  del método  es  explicado  en  el  estudio  del 
cálculo de mallas realizado por Arnau [4.16]. 
El método matemático de Lax‐Wendroff permite modelar el comportamiento 
del  fluido  en  conductos  con  un  cálculo  muy  rápido  y  preciso.  Mediante  estos 
conductos  se  unen  a  cada  uno  de  los  submodelos  acoplados  al  cálculo  del WAM, 
estableciendo  cada  una  de  estas  uniones  una  condición  de  contorno.  El 
comportamiento del gasto másico en cada una de estas uniones se define por medio 
del conocimiento de tres de sus variables,  la presión,  la velocidad y  la velocidad del 
sonido.  Sin  embargo,  estas  tres  variables  pueden  ser  expresadas  como  función  de 
otras. El sistema de ecuaciones formado por las expresiones (4.3) a (4.5) establece que 
un  fluido  en  un  conducto  o  en una  condición de  contorno  puede  ser definido  por 
medio  de  las  variables  ε, ψ  y  AA. Las  dos  primeras  variables  son  conocidas  como 









































la  cual  se  define  la  velocidad  del  sonido  de  referencia  para  adimensionalizar  las 
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4.2.2.1 Modelo mediante un solo tubo 
El  modelo  número  1  de  compresor  fue  implementado  para  modelar  un 
sistema de  sobrealimentación  en un motor por medio de un  compresor  centrífugo. 
Dicho modelo  está  basado  en  la  suposición de  que  el  incremento de  presión  en  el 
compresor se realiza en forma cuasi‐estacionaria, definiendo el estado del fluido entre 
el  compresor  y  el  conducto  unido  aguas  abajo  mediante  el  método  de  las 
características.  Las  hipótesis,  desarrollo  e  introducción  del modelo  compresor  han 
sido  llevados  a  cabo  por  Payri  y  Requejo  [4.14],  y  validado  por medio  de  datos 




• Las condiciones de trabajo del compresor son consideradas cuasi-
estacionarias. 
• La presión y temperatura de parada en la entrada del compresor es 
constante para cada régimen de giro y grado de carga del motor. 
La primera hipótesis se refiere a que en cada instante de tiempo, el aporte de 
compresión dado por el compresor, es un valor estacionario e igual al que se obtiene 
del mapa entrando con  la  información del gasto másico  junto al régimen de giro. Es 
decir que no se considera el tiempo empleado por el compresor en generar el salto de 
entalpía  en  el  fluido  que  lo  atraviesa.  En  otras  palabras,  no  se  supone  un  retardo 
temporal debido a la compresión realizada en cada instante.  
La segunda hipótesis niega la existencia de cualquier fluctuación en la presión 
y  temperatura  aguas  arriba  del  compresor  teniendo  un  valor  constante  e  igual  al 
atmosférico.  Independientemente  de  las  variaciones  de  la  velocidad  de  giro  del 
compresor o las variaciones producidas en el cambio del punto de trabajo del motor.  
Para resolver  la condición de contorno entre el compresor y el conducto que 
se  une  aguas  abajo,  se  emplean  las  variables  que  definen  las  condiciones 
representadas  en  el propio  tubo y  las obtenidas por  el  cálculo del  compresor. Para 
resolver el compresor, es necesaria la información de las variables aguas arriba que se 
imponen como constantes y  las variables que arrastra el tubo aguas abajo, obtenidas 
de  la  resolución de  las variables que definen el estado del  fluido en cada punto del 
conducto calculado por el método de Lax‐Wendroff. 
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Al  finalizar  el  cálculo  en  el  compresor  se  obtiene  un  valor  de  relación  de 
compresión dependiente del gasto másico y  la velocidad de giro del compresor que 
depende de  la  energía  aportada por  la  turbina. Una vez halladas  las variables  que 
definen  el  trabajo  del  compresor,  se  emplean  los  valores  de  velocidad,  presión  y 





función  de  las  condiciones  de  entrada  y  de  salida  del  compresor,  así  como  de  la 
velocidad de giro y  las características del  flujo que pasa por el compresor. Tal como 
queda  expresado  por  medio  de  la  ecuación  (4,6)  en  la  cual  los  subíndices  hacen 
referencia a  las variables de entrada  (1) y salida (2) del compresor, que en este caso, 
dichas variables son constantes. 
),,,,,,(;; 20102010 μγη SNTPPfTm cc =Δ&   (4.6) 
De la ecuación (4.6) se simplifican algunas de las variables de la función, dado 
que  el  valor  de  γ  se  considera  constante  y  que  el  número  de  Reynolds  carece  de 











Donde  (4.7) es  la expresión del  rendimiento  isentrópico del compresor en  la 
que  se  supone  que  el  valor  de  cp  es  constante.  Haciendo  algunos  reemplazos  y 
asumiendo  que  la  energía potencial  es despreciable,  al  igual  que  la  transmisión de 
calor  en  el  compresor  y  considerando únicamente  la  energía  cinética,  se  obtiene  la 
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&ξη =  (4.12) 
Más allá del  límite  impuesto por  la  línea de bombeo,  las curvas de  régimen 
constante de giro del compresor son extendidas hasta el valor de caudal nulo, a valor 
constante  de  relación  de  compresión  del  punto  de  bombeo  (Rcbom),  al  igual  que  el 































de dicho valor de gasto másico. La  finalización del  cálculo  lleva al  resultado de  las 
condiciones de salida del compresor definida por medio de U2, A2 y AA2 así como T02 y 
P02. La obtención del valor de U2 y A2 supone el cálculo inmediato de ε y ψ por lo que 
la condición de contorno queda resuelta. 
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4.2.2.2 Modelo con un depósito y tubo 
El modelo  de  compresor  del  esquema  numero  2  en  la  figura  4.1,  posee  el 
mismo  sistema  de  ecuaciones  que  el  primer modelo  explicado.  La  diferencia  entre 
ambos  se  encuentra  en  las  condiciones  aguas  arriba  del  compresor.  En  el  primer 
modelo  estas  permanecían  invariantes  en  el  tiempo,  pero  con  éste  modelo  se 
proporciona una variación de los parámetros, antes constantes. 





son  tenidas  en  cuenta  las variaciones de  ε y ψ, y por  lo  tanto  la única variación  se 
produce  por  presión  y  temperatura.  Mediante  estas  dos  variables  el  modelo  de 
compresor  en  cada  instante  de  cálculo  emplea  dichos  valores  de  presión  y 
temperatura, al igual que cuando ambas variables eran consideradas como constantes. 
El modelo de depósito en el sistema del WAM trabaja con la teoría de llenado 
y  vaciado  cero  dimensional,  calculando  en  cada  instante  de  tiempo  un  balance  de 
masa. El modelo de llenado y vaciado consiste en hacer un balance de masa entre  la 
cantidad  que  sale  del  deposito  y  la  que  entra. Un  depósito  suele  tener  una  o  dos 
condiciones de contorno definidas por  la unión de uno o dos  tubos. En  la ecuación 











término  que  permite  la  acumulación  de masa,  según  sea  el  valor  de  gasto másico 
entrante y el gasto másico saliente del depósito: 
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d e sdm dm dm= −∑ ∑   (4.15) 
Para  resolver  la  ecuación  de  la  conservación  de  la  masa  es  necesario 
determinar el gasto másico que se transvasa entre ambos depósitos (rotor y difusor). 
Éste se obtiene del mapa de funcionamiento del compresor, atendiendo al régimen de 
giro  del  compresor  y  la  relación  de  compresión  existente  en  el  instante  de  tiempo 
anterior. 



























la entalpía  (temperatura) a  la que entra dicho gasto másico al  segundo depósito. El 
cálculo de esta temperatura se resuelve teniendo en cuenta la relación isentrópica y la 
















































el modelo  es  capaz  de modelar  de manera  excelente  los  transitorios  de  un motor 





La  unión  entre  a  turbina  y  el  compresor  es  expresada  por  medio  de  la 
siguiente ecuación: 
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y se efectúa, una vez que, en cada  instante de tiempo se obtienen  las variables de  la 
rutina de los modelos de compresor y turbina. 
En  cuanto  a  las desventajas, uno de  los problemas  se  encuentra  en  la poca 









parámetros  de  gasto  másico,  presión  y  temperatura  en  cada  instante  de  tiempo. 
Lamentablemente, las hipótesis vistas son contrarias a ésta teoría. Para representar los 
fenómenos de inestabilidad no es factible proponer al sistema como cuasi‐estacionario 
pues  impide a  cualquier modelo de  cálculo de  compresor  conseguir  representar un 
fenómeno no estacionario como el fenómeno de bombeo. 
Las formulas  junto a la forma de extensión de la información estacionaria de 
las  curvas  sin modificar  la  pendiente  se  obvia  la  posibilidad  de  desequilibro  del 
compresor, porque tal como se ha comentado en el capítulo 2 la pendiente de la curva 
de  régimen  del mapa  del  compresor  establece  la  estabilidad  o  inestabilidad  de  su 










Tal  como  se  ha  mencionado  en  el  capítulo  2,  la  mayoría  de  los  trabajos 
pioneros  en  la  comprensión  de  los  fenómenos  de  inestabilidad  en  compresores  se 
efectuaron  estudiando  el  comportamiento  dinámico  de  los  compresores  axiales  de 
aviación. Con  el  pasar  del  tiempo  las  investigaciones  se  aplicaron  a  otros  tipos de 
compresores de uso industrial, tanto los compresores axiales como a los compresores 
centrífugos. Últimamente se ha extendido esta  línea de  investigación a  los pequeños 
compresores centrífugos utilizados en la sobrealimentación de motores.  
Las  primeras  investigaciones  relacionadas  entre  la  inestabilidad  de  un 










La necesidad del modelo  surge de  la  investigación  llevada a  cabo por Pratt 
and Whitney en  la búsqueda de  la comprensión de  los  fenómenos  inestables en sus 
productos  de  turbinas  de  gas  aplicadas  a  la  aviación.  El  esquema  del modelo  es 
similar  a  la  experimentación  normalmente  emplaza  para  la  caracterización  de 
compresores,  tal como se ha explicado en el capítulo 2, resaltado mediante  la  figura 
2.7.  Dicho  sistema  de  compresión  no  ha  variado  desde  los  primeros  ensayos  de 
caracterización  sobre  los  inicios de  los  años  50. Un  compresor  axial dentro de una 
turbina de gas posee un volumen  aguas  abajo que  se  extiende desde  la  cámara de 













depósito  que  posee  tras  de  sí  una  válvula  en  la  que  varía  el  área  de  paso.  La 
característica del sistema es similar al descrito como un resonador de Helmholtz [4.6]. 
Emmons  asume  en  uno  de  sus  estudios,  que  las  oscilaciones  de  bombeo  en  el 





Además  no  se  consideraba  ninguna  teoría  sobre  qué  relación  podía  haber  entre  el 
valor  del  volumen  y  el  fenómeno  de  la  inestabilidad  que  podía  aparecer  en  el 
compresor. 
Las  oscilaciones  asociadas  al  propio movimiento  del  fluido  incitado  por  la 
inestabilidad del compresor están directamente relacionadas con  la geometría de  los 
tubos  y  el  propio  depósito,  acorde  con  las  primeras  impresiones  divulgadas  por 


















Donde U es  la velocidad de rotor, a  la velocidad de sonido, ωH  la  frecuencia 
del  resonador de Helmholtz, Lc  la  longitud del  conducto  sumada  a  la que posee  el 
compresor, Vd el volumen del depósito y Sc la superficie transversal del conducto. 
El modelo del  sistema de  compresión de  la  figura  4.1  simula  el modelo de 
compresor  y  la  válvula  como  un  disco  actuador  considerando  una  variación  de 
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presión y  temperatura. En  el  lado del  compresor  sólo habrá  aumento de  la presión 
junto  a  la  temperatura, mientras que  en  la válvula hay una pérdida de presión. En 
términos  de  energía,  el  autor  realiza  una  simplificación  robusta  y  suficiente 




El  sistema  de  ecuaciones  planteadas  para  el  movimiento  del  fluido  en  el 
sistema  de  compresión  se  basa  en  un  instante  de  tiempo,  en  una  diferencia  de 
presiones entre la presión atmosférica y la presión en el depósito sumado al aumento 
de presión proporcionado por el compresor de acuerdo a su mapa. Esta expresión es 













Además  se  impone  la  conservación  de  la  masa  en  todo  el  modelo,  que 
relaciona  la  velocidad  junto  a  las  dos  secciones  consideradas  en  el  compresor  y  la 
válvula. 
xvcc cSm −= ρ&   (4.20) 
Análogamente lo que se plantea para el compresor se emplea también para la 
válvula situada detrás del depósito. Sólo que en este caso se  remplaza  la variable  rc 
por  otra  denominada  F  que  representa  el  valor  de  la  pérdida  de  presión  entre  el 
























Por  último  se  impone  la  ecuación  de  conservación  de  la  masa  sobre  el 
depósito, donde  la  energía  cinética  es despreciable,  frente  a  los  tubos. La  hipótesis 











=− &&   (4.23) 
En  la  ecuación  (4.24)  la  variación  de  la masa  en  el  depósito  se  expresa  en 
función del coeficiente γ que remplaza de la ecuación (4.23) al coeficiente politrópico κ. 
y la relación entre la densidad y la presión en el deposito se puede expresar como la 
variación de  la densidad y presión  en  el  sistema que  es  similar  al que  existe  en  el 








=− &&   (4.24) 
Ahora  bien,  estas  ecuaciones describen  el  comportamiento del  caudal  en  el 
esquema modelado  sobre  el  que  resta  definir  el  aporte  de  relación  de  compresión 
entregado  al  sistema  por  parte del  compresor. La  ecuación  que define  el  valor del 




del  trabajo del  compresor  sin  que dicha  expresión  sea  explícita  sobre  la  variable  a 
obtener.  Por  lo  tanto  la  forma matemática  es  una  simple  expresión  que  denota  la 
existencia  de  la  relación  entre  las  variables  de  relación  de  compresión  (Rc), gasto 
másico (m) y régimen de giro (N) por lo que no resulta de fácil solución. Sin embargo, 
el valor de Rc puede ser obtenido en base a la información extraída de cualquier mapa 
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También hay que considerar otro problema que radica en el truncamiento de 
información  debido  al  límite  impuesto  por  la  línea  de  bombeo  tras  la  cual  el 











































ss −=τ   (4.25) 
Un valor no estacionario de compresión en cada instante de tiempo se obtiene 
al  introducir una variable que  relacione una distancia  que  representa  al  compresor 
que bien puede ser Lc junto con un valor representativo de velocidad. La variable que 
representa dicha relación dentro de la ecuación mostrada se denota como τ y su valor 
significa  el  resultado  entre  el  cociente de  la distancia  recorrida por  el gasto de  aire 
entre  la  entrada y  salida del  compresor  llamada Lc junto  a  la velocidad  con que  el 
gasto másico cubre dicha distancia.  
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Para  cada  fórmula  utilizada  en  la  resolución  del  método  matemático  se 
emplean  las variables adimensionales, del  caudal másico m, y  la presión P,  junto al 
tiempo que es caracterizado mediante la expresión 1/ωΗ donde ωΗ es la frecuencia de 
Helmholtz que es función del parámetro B definido en (4.18). 
Cada  una  de  las  variables  vistas  hasta  aquí  se  adimensionan  para  poder 































Donde G  es un parámetro  adimensional obtenido  al hacer  el  cociente  entre 
cvvc LSLS / .  
 
Figura 4.4 Resultados del modelo de Greitzer. 
En  la  figura  4.4  se  observan  dos  resultados  distintos,  obtenidos mediante 
diferentes valores de B, con ellos queda suficientemente claro que al modificar dicha 
variable se modifica la magnitud de la oscilación del bombeo. 
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Aunque  el  modelo  de  Greitzer  fue  creado  para  ser  empleado  en  la 
comprensión de los fenómenos de inestabilidad del bombeo relacionado con la curva 
característica  del  compresor  axial.  Otros  investigadores  han  empleado  el  mismo 
modelo desde 1976 hasta hoy para la realización de otras investigaciones relacionadas 




modelo de Greitzer  empleando  el mismo  sistema de  ecuaciones  (4.26)  a  (4.29) pero 
aplicado  a  compresores  centrífugos. Hansen  junto  a  sus  colaboradores modelan  el 
compresor centrífugo utilizando el mismo esquema de  la  figura 4.2. Para obtener el 
valor  de  Rcss  se  impone  una  función  que  se  define  entorno  a  tres  zonas  bien 
diferenciadas  creadas  a partir de distintas  funciones matemáticas. La primera  zona 






comportamiento  del  compresor  centrífugo  en  situación  de  inestabilidad  con  la 












en  la aparición del  flujo negativo. Según  el autor pueden deberse  a  la aparición de 
fenómenos  de  compresibilidad  que  en  los  términos  del  balance  de  la  cantidad  de 
movimiento en el modelo no son tenidos en cuenta. 
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4.3.1.2 Aplicación del modelo por Fink 
El  trabajo  realizado  por  Fink  presenta  resultados  experimentales  y  de 
modelado  hallando  dos  tipos  de  bombeo  muy  diferentes,  estudiando  el 
comportamiento  de  un  compresor  centrífugo  usado  comúnmente  en  la 
sobrealimentación  de  pequeños  motores  destinados  al  uso  de  pequeñas 









hecho  demuestra  la  estrecha  relación  del  fenómeno de  bombeo  con  la  geometría  e 
introduce  además  una  nueva  teoría  sobre  la  evolución  de  los  procesos  de 
inestabilidad. 
Respecto al modelo de los sistemas de compresión implementados por Fink et 
al.  [4.29],  implementan un modelo basado en  la hipótesis sobre  la  incompresibilidad 






















dI −=ω   (4.31) 























La  expresión  del  denominador  es  la  utilizada  para  adimensionalizar  la 
variable  de  par,  donde  ρ es  la  densidad,  el  subíndice  0  denota  las  condiciones 
ambientales,  Sc  el  área  del  inductor,  r  la  constante  de  los  gases  y  Ur  la  velocidad 
tangencial del rotor tomada en el radio mayor del rotor. 
El modelo debe ser  resuelto mediante  los valores de Rc y Mc en  función del 
caudal másico. Para el valor de Rc, Fink se guía por cada una de  las curvas halladas 
experimentalmente  mediante  el  sistema  de  volumen  pequeño  caracterizando  el 
compresor en estudio hasta gastos muy cercanos a cero. Con respecto a los valores de 
caudal negativo, la curva de Rc se extiende por medio de una función cúbica, que es 
definida  por  la  teoría  de  la  axisimetría  estudiada  y  definida  por Koff  [4.30],  en  el 
bombeo de un compresor axial. Respecto del par, al ser transformado en una variable 
adimensional en  función del caudal adimensional  llegando a un  resultado de  curva 
lineal que se prolonga hasta el valor de caudal nulo, sin que  llegue al valor  igual a 
cero para  luego crecer nuevamente del  lado del gasto negativo. La pendiente de  los 
valores de caudal positivo se considera igual pero de signo contrario en los valores de 
caudal negativos. 











autores  para  mejorar  los  modelos  de  compresor  empleados  para  distintas 
investigaciones,  tal como  las asociadas al diagnostico. Destacando en este campo  los 
trabajos publicados por Gravdahl et al. [4.31] en la inserción de un sistema de control 
mediante la inclusión de un actuador de válvula denominada CCV. Sin embargo, los 
primeros  pasos  de  un  modelo  con  implementación  de  un  método  de  control  es 
efectuado por Epstein et al. [4.32], implementando un sistema de modelo de Greitzer 
ampliado a 2D, al que se une un volumen variable de depósito usado como atenuador 
de  los  pulsos  originados  por  la  entrada  en  bombeo  del  compresor.  Al  variar  el 
volumen en el tiempo hace que varíe la acústica del sistema, por ello, el fenómeno de 
bombeo  cambia. En  los últimos  años  ha  habido un  gran desarrollo de métodos de 
control activo que atenúen  los pulsos producidos por el bombeo clásico o profundo. 
Un  trabajo  similar  es  presentado  por Williems  y Huang  [4.33],  referido  al mismo 
actuador pero variando el  comportamiento del  flujo en  los  tubos  representados por 
medio de una  longitud y un área de paso,  imponiendo un valor de  retardo entre  la 
entrada  y  la  salida del  fluido del propio  conducto. Williems  y Huang describen  el 
acuerdo obtenido entre el modelo y los experimentos son excelentes consiguiendo que 
el bombeo sea atenuado mediante la aplicación de la pared móvil en el depósito. Estos 
autores  proporcionan  externamente  una  excitación  a  la  pared  móvil  cuando  el 
compresor experimenta bombeo. Sin embargo Gysling et al. [4.34] mediante un mismo 
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salida  del  gasto másico  luego  de  haber  pasado  por  el  depósito  situado  detrás  del 
compresor. La válvula de supresión del bombeo estaba coordinada con la fluctuación 


















Otra  de  las  aplicaciones  útiles  encontradas  en  la  bibliografía  empleando  el 





el desarrollo  hecho  por Greitzer  y  adecuado  a  la  variación de  las  revoluciones del 
compresor  implementado  por  Fink  et  al.  mediante  el  conocimiento  del 
comportamiento  del  par  del  compresor.  El  esquema  (figura  4.6)  de modelo motor 
acoplado  al modelo de Greitzer  con  las mejoras  introducidas por Fink  se  refiere  al 
trabajo presentado por Theotokatos y Kyrtatos. 
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El sistema de ecuaciones es similar al  implementado por Greitzer agregando 
las  consideraciones de  los  valores de par  realizadas por  Fink  et  al. En  este  caso  el 
régimen del compresor se obtiene de la conservación del momento angular. Se aplica 











turbina.  En  este  modelo,  como  en  todos  los  basados  en  Greitzer  se  necesita  la 
información  complementaria que  relaciona  las variables de N, m y Rc de  las  curvas 
mostradas en el mapa del compresor más allá de la línea de bombeo. Cada valor de Rc 
se muestra  en  función del gasto y del  régimen de giro, por  lo  tanto  las  curvas  son 






El  esquema  del  motor  se  muestra  en  la  figura  4.5  junto  al  sistema  de 
sobrealimentación donde se destacan las distintas posiciones de válvulas creadas para 
el control del fluido, y los depósitos en que se representan los distintos elementos que 
componen  el  motor.  Dentro  de  la  misma  figura  se  destaca  la  curva  del  par 
adimensional  obtenida  de  los  puntos  estacionarios  que  conforman  el  mapa  del 
compresor  inspirada  en  la  relación  encontrada  por  Fink,  entre  los  valores 
adimensionales de par y gasto másico. 
1 2 3 4 5 6 
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6 5 4 3 2 1 
 
Figura 4.6 Esquema de Theotokatos [4.37]. 
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El modelo  de  compresor  implementado  por  Theotokatos  y  Kyrtatos  se  ha 
validado mediante  los  resultados obtenidos por Fink et al.  representando diferentes 
situaciones de  trabajo en condiciones estables e  inestables. El modelo evidencia una 
clara  inestabilidad de  bombeo mediante  la  fluctuación de  los parámetros de masa, 
presión  y  régimen  de  giro  pero  no  son  comparados  con  ningún  resultado 
experimental.  Sin  embargo  sí  se  efectúa  una  comparación  con  datos  extraídos  del 
ensayo motor  en  condiciones  de  transitorios,  aunque  los  transitorios mostrados  no 
muestran indicios de bombeo.  
Otros  autores  en  los últimos  tiempos han  realizado  similares  estudios  en  el 




un modelo  0D  sobre  un modelo  de motor  de  sobrealimentación  en  la  automoción 
implementando el modelo de compresor con las curvas de estacionarias extendidas. 
Chesse  et  al.  [4.40]  presentan  un  programa  de  simulación  denominado 
SELENDIA,  capaz  de  modelar  distintos  puntos  de  funcionamiento  de  un  motor 
sobrealimentado con dos turbocompresores capaces de representar el bombeo de un 
compresor.  El  cálculo  del  compresor  insertado  en  el  programa  de  simulación  es 
similar a los empleados por los investigadores citados hasta aquí. 
El modelo  de  Theotokatos  es  junto  a  los  anteriores  el más  adecuado  en  la 
búsqueda de ideas sobre cómo mejorar el modelo de compresor implementado como 
submodelo  dentro  del  programa  denominado  WAM,  capaz  de  modelar  el 
comportamiento de todo el motor con hipótesis más sofisticadas que las empleadas en 
los modelos de motor descritos en esta sección. 
En  resumen  lo mostrado,  hasta  este  punto  de  la  reseña  bibliográfica  es  la 
implementación de un modelo matemático de compresor axial efectuado por Greitzer. 
Con  dicho  modelo  se  reconoce  la  existencia  de  distintas  excitaciones  de  bombeo 
provocadas  al  variar  la  magnitud  volumétrica  de  la  geometría  aguas  bajo  del 
compresor  representada  por  un  parámetro  B  adimensional  y  relacionado  con  la 
frecuencia  de  un  sistema  de Helmholtz.  Esta misma metodología  es  utilizada  por 
Hansen comprobando la validez del modelo en compresores centrífugos. Por último, 
Fink  introduce  mejoras,  como  la  posibilidad  de  variar  de  régimen  de  giro  de 
compresor y efectuar un balance de par entre el compresor y  la  turbina mientras el 
compresor  se  haya  en  bombeo.  Además  emplea  una  variación  importante  del 
parámetro  B  consiguiendo  un  bombeo  de  alta  frecuencia  y  otro de  baja  frecuencia 
muy común en ensayos de caracterización de compresores. 
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4.3.2 Modelo de Moore‐Greitzer 
El  modelo  creado  por  Moore  es  una  aproximación  teórica  al  proceso  de 





Si  bien  el  sistema  de  compresión  es  0D,  se  considera  el movimiento  en  el 
tiempo  del  gasto  másico,  en  la  superficie  de  entrada  del  compresor  axial,  en  la 
dirección  axial  (x)  como  en  la  dirección  radial  (θ).  Las  celdas  de  inestabilidad 
provocadas por el fenómeno de “rotating stal”l se mueven en la dirección tangencial a 
las  palas  del  rotor  afectando  el  paso  del  gasto másico  en  la  dirección  axial.  En  el 






actuador.  Según  los  autores,  este  modelo  es  un  complemento  a  la  ayuda  en  la 
generación de una teoría sólida acerca del “post‐stall” en compresores axiales [4.41]. 





trabajos  experimentales  realizados  por  Day  et  al  [4.42]  sobre  el  “rotating  stal”l  en 
compresores  axiales,  que  se  complementa  con  el  desarrollo  teórico  acerca  del 
fenómeno  y  los  tipos  de  distorsiones  elaborada  por Moore  en  base  a  las  clases  de 
instabilidades  relacionadas  con  la  creación  del  fenómeno  del  “rotating  stall”  en 
compresores axiales. 
La  relación  entre  el  incremento  de  presión  junto  al  valor  de  gasto másico 
circulando por el compresor se define por la información del mapa. Es por medio de 
la teoría expresada en [4.43] como se dividen  las zonas de un mapa atravesadas por 
una  curva que  representa un valor de  régimen de giro  constante y que por ellas  se 
relacionan las variables de relación de compresión y gasto. Cada una de estas curvas 
puede  ser  expresada  por  medio  de  una  ecuación  de  orden  cúbico.  La  expresión 
matemática de  tercer  orden  (4.13)  obedece  a  la  curva mostrada  en  la  figura  4.3  en 
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donde  las variables H y W  son  los coeficientes que determinan  su  forma y Rc0 es el 





establecen  sus  propias  ecuaciones  con  respecto  a  la  información  cuasi‐estacionaria 
promovida  por  el  mapa  del  compresor,  tal  como  se  puede  observar  en 
[4.28][4.31][4.43].  Por  otra  parte  las  consideraciones  descritas  por  Japikse  y  Baines 
[4.44]  ayudan  a  resolver mediante  una  expresión matemática  el  valor  de  Rc0 para 
compresores  centrífugos  sin  necesidad  de  su  obtención  en  forma  experimental.  Es 
evidente resaltar la importancia que tiene el obtener el cociente entre las presiones de 
entrada  y  de  salida  del  compresor  para  un  valor  nulo  de  gasto  másico,  porque 




























































El modelo  de Moore,  que  se  esquematiza  en  la  figura  4.4,  difiere  sólo  del 
modelo anterior por que se incluye en la entrada del compresor un modelado de IGV 
expresado por medio de  ecuaciones diferenciales  explicadas  en  el  trabajo  realizado 
por Moore  y Greitzer  en  [4.41],  pero  sobre  el  que  no  es  necesario  profundizar  los 
conceptos  sobre  este  desarrollo  ya  que  no  es  prioritario  para  los  trabajos  que 
envuelven esta tesis aunque sí se puede pensar sobre una  implementación futura en 
estudio 3D. 














el  considerado  en  la  ecuación  (4.2). La diferencia  encontrada  con  este  sistema  es  la 
inclusión  de  una  variable  denominada  ϕ que  considera  la  rotación  del  fluido  a  la 
entrada del rotor considerando que el ángulo de deflexión se encuentra entre 0º y 90º. 
Además  en  los  otros  vectores  los  términos  del  calor  junto  a  la  variación  del  área, 
energía y cantidad de movimiento se amplían por la inclusión de las variables de U la 
velocidad  tangencial  del  rotor  en  la  punta  de  la  pala  del  rotor,  cr1  la  velocidad 
tangencial del  fluido a  la entrada, η la eficiencia del compresor obtenida por medio 
del mapa del compresor, r el radio del rotor, ω la velocidad rotacional del rotor y U1 la 



































































































































emplea  dos  turbocompresores  de  sobrealimentación.  Cada  uno  de  ellos  es  unido 
aguas abajo detrás de un gran volumen que representa un intercooler luego del cual se 
halla una válvula estranguladora que hace pasar más o menos gasto másico hacia los 
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cilindros.  Dependiendo  de  su  apertura  uno  de  los  dos  compresores  puede 
experimentar bombeo. El fenómeno de bombeo se modela de acuerdo a este modelo 
con gran exactitud pero según el autor se producen discrepancias de tiempo entre el 
fenómeno  de  bombeo  medido  y  modelado  en  determinadas  circunstancias  del 
funcionamiento del motor al entrar en bombeo uno de  los dos compresores pero no 
cuando  son  ambos,  pues  ello  produce  un  cambio  en  la  respuesta  acústica  que  el 
modelo es incapaz de seguir. 




compresor  que  permita  predecir  el  funcionamiento  en  bombeo.  El  desarrollo  del 
modelo, como se ha comentado, se realiza sobre la base de los modelos descritos en el 
primer  apartado,  empleando  las  mismas  expresiones  matemáticas  pero 
compatibilizando el modelo con la dinámica de un compresor al sufrir el proceso del 
fenómeno de bombeo. Como se ha explicado por  las hipótesis vistas en el apartado 
referente  a  la  reseña  bibliográfica,  admitiendo  la  posibilidad  de  reflujos  como  los 
modelos de  la  tónica de Greitzer pero con  las mejoras  implementadas por Fink y  la 
utilización en un sistema motor hecha por Theotokatos, Talon o Chesse. 
El modelo  que  aquí  se  presenta,  está  basado  en  la  dinámica  empleada  por 
Greitzer  relacionando  los  puntos  de  funcionamiento  estacionarios  del  compresor 
representados por medio del mapa, con el estado dinámico del propio compresor en 
un determinado  instante de  tiempo,  y  que  se  representa por medio de  la  ecuación 
(4.25).  La  ecuación  es  utilizada  por  Theotokatos  en  su  modelo  de  compresor 
centrífugo ubicado en un motor donde define  la variable τ, extraída de  la definición 











τ/)(1 dtRcRcRcRc issii −+=+   (4.38) 
El modelo  compresor  se  implementa dentro de WAM  como una alternativa 




modelo anterior  sólo  se define  el nodo  con  el  conducto de  salida. De  igual manera 
existen  las mismas  diferencias  con  el modelo  que  implementa  un  depósito  aguas 
arriba.  Sin  embargo  la  forma  de  calcular  el  balance  de  energía  es muy  similar  al 
anterior variando solo por la incorporación del método hallado por Fink et al. [4.29]. 
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El nuevo modelo es, en sí mismo, una condición de contorno entre tubos, en la 
que  se  establece  una  continuidad  del  valor  de  gasto másico  pasante  por  el  propio 
compresor,  que  a  su  vez  hace  de  condición  de  contorno  para  la  obtención  de  las 
condiciones fluido dinámicas entre ambos conductos unidos al modelo (figura 4.8). En 
el  cálculo  se  emplean  las variables denominadas  características de Riemann  con  las 
que  se  puede  definir  el  estado  de  un  fluido  en  el  espacio  tiempo  tal  como  se  ha 
comentado en el apartado 4.1. 
Esta  elección  reduce  a  una  ecuación  de  primer  orden  la  búsqueda  de  la 
solución  y  además  traduce  la  información del  compresor  a  los  tubos  conectados  al 
modelo. Siguiendo con su descripción, el comportamiento del fluido en los límites de 
cada uno de  los conductos se define mediante  los  invariantes ε y ψ así como por el 
nivel de entropía AA,  cada una de ellas  calculadas a partir de  la  información de  las 
variables  dimensionales  del  fluido,  la  velocidad  del  sonido  y  la  presión.  Las 

























ecuaciones  que  se  detallaran  a  continuación.  Primeramente  se  hacen  algunas 
consideraciones  sobre  los  cálculos  previos  a  las  ecuaciones  involucradas  en  la 
resolución  del  modelo  compresor  en  cada  instante  de  cálculo  modelado.  En  las 
















































































































































































conocidas.  En  algunas  de  las  ecuaciones  pertenecientes  al  sistema  evidenciado  es 
necesario adimensionalizar algunas de las variables ya que cada una de las formulas 
empleadas  para  la  resolución  acorde  a  lo  que  sucede  en  cada  instante  con  el 
compresor  son  formulas  adimensionales.  Al  contrario  el  cálculo  empleado  por 
Greitzer  para  su  modelo  de  sistema  de  compresión  donde  para  introducir  la 







aA =   
refa
cC =  510=refP  refref RTa γ=   (4.44) 
Cada una de las ecuaciones mostradas (4.44) son las que por medio de ellas se 
adimesionalizan cada uno de los parámetros que definen el comportamiento del gasto 
másico  como  la  velocidad  y  la  velocidad  del  sonido  local.  En  ellas  intervienen  los 






de  las  variables  en  función  del  sentido  del  flujo  y  a  su  vez  relacionando  las 




1CA −+= γε                    Extremo derecho (4.45) 
Característica de salida conocida 
222 2
1CA −+= γψ                 Extremo izquierdo (4.46) 
En estas primeras dos ecuaciones ya no se describe cada una de las variables 
por ε o ψ si no que quedan definidas mediante el valor otorgado por  los cálculos en 
tubos y dependiente de la dirección que lleve el fluido en ellos. 
Conservación de la masa   
222111 ScSc ρρ =   (4.47) 










































caso de  flujo directo, el aumento de  temperatura producido por  la compresión en el 
compresor. Al  igual que en otros modelos, se hace uso del concepto de rendimiento 
isoentrópico  del  compresor.  De  esta  forma,  se  puede  obtener  el  valor  de  la 
temperatura  a  la  salida  del  compresor  a  partir  de  la  temperatura  que  se  habría 
obtenido al comprimir en proceso isentrópico y del valor del rendimiento. Para el caso 
de flujo inverso, figura que puede aparecer cuando el compresor esté realizando ciclos 
de  bombeo  clásico  o  severo,  se  hace  la  hipótesis de  que  la  temperatura del  reflujo 
hacia  la  entrada  del  compresor  tendrá  la  temperatura  existente  a  la  salida  del 
compresor en el instante anterior. Esto significa que el valor de la variable k es igual a 
cero en la expresión siguiente. 
( )02 01 1T T k= +  (4.51) 











Rck  (4.52) 
Cada una de las temperaturas de parada pueden ser sustituidas de acuerdo a 
la definición debe en (4.35), quedando la ecuación del calor aportado al sistema como 














































































cuya  resolución  se presenta  en  el  siguiente  apartado. Para  ser  resuelto  es necesario 
contar con  la  información complementaria de  los valores de  relación de compresión 
cuasi‐estacionarios Rcss en función del caudal másico, dados por las curvas de régimen 
de giro constante aportadas por el mapa característico del compresor. Cada curva se 
crea  a  partir  de  datos  experimentales  obtenidos  de  la  caracterización  de  cualquier 
compresor  en  el  banco de  turbos  para  ser  luego digitalizada. La  característica más 
llamativa del mapa confeccionado es el punto de  inflexión de cada curva en el valor 
de Rc para caudal nulo. Este valor de Rc cuasi‐estacionario es muy difícil de obtener 







semejanza  a  las  cúbicas planteadas  en  la bibliografía  tal  como  es demostrado  en  la 
figura  4.9.  Se  han  definido  dos  zonas;  una  de  ellas  demarca  el mapa  estable  del 
compresor  hasta  el  límite  de  la  línea  de  bombeo,  por  lo  que  cualquier  compresor 


















































































De  esta manera  se  obtiene  un  punto  de  funcionamiento mandado  por  los 




un  nivel  de  entropía  que  coincide  con  el  sentido  del  flujo. Otras  de  las  variables 
conocidas son el valor de régimen de giro actualizado en cada instante y  la solución 
del valor de relación de compresión Rc del instante anterior. 











ccc +=  (4.55) 
Con  este  valor  de  velocidad  se  calculan  la  velocidad  del  sonido  y  la 
temperatura  total  a  la  entrada  del  compresor  de  la  ecuación  de  la  característica 
conocida a la entrada del compresor (4.45): 















A partir de aquí se puede calcular la presión estática (4.41) y total a la entrada 













































Conocidas todas las propiedades termodinámicas a la entrada del compresor 
es posible calcular el gasto másico.  
111 cSm ρ=&  (4.62) 
Entrando en el mapa del compresor se obtiene la relación de compresión que 
habría en ese momento en estado estacionario. Mediante la ecuación (4.38) se calcula 
la relación de compresión no estacionaria.  
),( mNfRc &=  (4.63) 
RcPP 0102 =  (4.64) 
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De la misma manera se interpola sobre el mapa del compresor el valor de 
rendimiento isentrópico para el gasto másico calculado. El valor de rendimiento solo 
entra en el calculo del compresor si el gasto másico es positivo a través del compresor. 
),( mNf &=η  (4.65) 
























A la salida del compresor conocemos P02, T02 y m& , y podemos calcular todas 
las demás incógnitas. Se procede de nuevo por el método de la bisección, tomando 


































PencontradaP  (4.71) 
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Al conocer los parámetros de entrada y de salida del compresor se calcula, por 
lo tanto, la característica incidente del lado por donde saldrá el fluido del compresor 





















ε  (4.73) 
conocidoestimadoerror 221 εε −=  (4.74) 
Con la minimización del error cometido entre el valor estimado y el real se da 
por finalizada la rutina del cálculo del compresor. 
Este último error, definido por  la ecuación  (4.74), será  la variable de control 
para la bisección y que se refiere a la velocidad del lado de entrada del gasto másico al 











La  metodología  de  cálculo  al  cambiar  el  sentido  el  gasto  másico  en  un 
determinado  instante  de  tiempo  y  el  proceso  seguido mientras  se mantiene  dicho 
cambio se exponen a continuación sin que haya mayores diferencias del proceso de 
resolución. 
En  el  primer  instante  de  inversión,  la  velocidad  del  flujo  pasante  por  el 
compresor es cero, por lo tanto mediante la aplicación de la formula de continuidad el 
gasto másico también es nulo, no hay un movimiento del flujo dentro de la condición 
compresor. En dicho  instante  las variables de Riemann que definen  la condición de 
contorno entre el tubo y el compresor, se igualan en cada extremo del compresor para 
que  el  cálculo no  se provoque ninguna  inestabilidad dentro del  sistema del WAM. 
Esto significa que:  
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11 ψε =   22 ψε =  (4.75) 
Mientras  que  el  valor  de  la  entropía  (AA)  se  iguala  al  valor  del  instante 
anterior, ver ecuación (4.76) para ambos extremos del compresor. 
)1(1)(1 −= iAiA AA  )1(2)(2 −= iAiA AA  (4.76) 
Manteniendo el gasto másico en el sentido posterior a la inversión, el proceso 
de cálculo es igual al aplicado para el sentido contrario, es decir, que no hay variación 
en  la metodología de  resolución por uno u otro  sentido. La diferencia  se encuentra 
simplemente en las variables de Riemann conocidas y las que deben ser obtenidas, ya 
que dependiendo del sentido del gasto másico en  los  tubos hay un cambio entre  las 
variables  conocidas  y  las  que  no.  También  hay  una  permutación  entre  el  área  de 




Al  establecer  el  método  de  cálculo  del  modelo  de  compresor  se  hizo  un 
















 Por  lo  tanto  el  instante de  inversión  junto  al  cálculo  en  el  sentido del  flujo 
inverso  queda  cerrado  para  la  definición  del  comportamiento  del  flujo  en  cada 
condición de contorno del compresor. El programa sabe optar por la forma de cálculo 
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porque ejecuta un control de  los resultados y si detecta una  inversión de sentido de 



























Figura 4.10  Esquema del cálculo del modelo compresor 
Una vez que se obtienen  todos  los parámetros que definen el  fluido antes y 
después del compresor, se calcula la potencia del compresor. 
)( 0102 TTCmW Pc −= &  (4.75) 
Capítulo 4 Modelo Compresor 
160 
Lamentablemente esta definición tiene un problema grave cuando el valor de 
caudal tiende a cero pues  la potencia del compresor también  lo hace. Por  lo tanto  la 
turbina aceleraría al compresor sin que este oponga ninguna resistencia. Sin embargo, 
en  la  realidad  no  existe  una  amplitud  importante  en  la  variación  de  velocidad  de 
rotación  del  compresor  cuando  el  compresor  se  halla  el  bombeo,  porque  las 
magnitudes de perdidas mecánicas y las fricciones entre el gasto másico inverso y el 
rodete del compresor aumentan notoriamente. Además,  la condiciones de  trabajo en 









el  método  inverso  y  se  le  multiplica  por  la  velocidad  angular  ya  que  según  la 
definición de dicha multiplicación es la potencia por unidad de tiempo expresada por 
medio de la ecuación (4.75) de modo que su magnitud se emplea luego para equilibrar 








equilibrar mediante  sus  términos  la potencia del compresor  junto a  la de  la  turbina 
cuando el primero se encuentre  inmerso en el  fenómeno del bombeo, por medio de 
varios  ensayos  experimentales,  moviendo  un  compresor  mediante  un  sistema 
alternativo  a  la  turbina  y  compararse  con  el  método  de  adimencionalización  de 
variables. 
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4.5 Resultado del modelo 
A modo  ilustrativo  se  presenta  en  este  apartado  un  primer  resultado  del 
modelo en que se muestra la capacidad de representar el funcionamiento inestable de 
un  compresor.  Los  primeros  resultados muestran  que  al  imponer  un  esquema  de 
sistema de compresión tal y como los que aparecen en la bibliografía, con un tubo de 
entrada, el compresor, un tubo de salida al que se le acopla un depósito y por detrás 
de  éste  una  válvula,  se  logra  simular  el  comportamiento  del  compresor  en  dos 





en  el modelo de WAM. En  la  figura  4.13  se muestra  el  esquema  junto  a  la  ley de 
válvula  impuesta  al  sistema  y  como  el  compresor  responde  a  dicha  ley  hasta  su 
entrada en bombeo promovido por el desequilibro entre la resistencia del sistema y el 
trabajo del compresor.  







































sistema  y  la  presión  de  entrada  junto  la  presión  de  salida,  ambas  estáticas.  Cabe 
mencionar  que  el  resultado  mostrado  es  para  un  régimen  de  giro  constante,  de 








para  el  modelo  de  acción  de  ondas  WAM,  cuyo  objetivo  principal  es  predecir 
situaciones de bombeo de un compresor centrífugo empleado en la sobrealimentación 
de motores de automoción. 
Primeramente  se  ha  hecho  un  compendio  de  los  modelos  de  compresor 
empleados, hasta ahora, en el WAM. Se han descrito las características más relevantes 
en el cálculo  junto a  las hipótesis de desarrollo de cada uno. En ninguno de  los  tres 
casos mostrados,  es  posible modelar  la  onda  generada  a  partir  de  la  inestabilidad 
dinámica del bombeo. Sin embargo, estos modelos antecesores al nuevo que impulsa 
parte de esta tesis doctoral, han servido como base del nuevo sistema de cálculo.  
Como  complemento  a  la  información  proporcionada  por  los  modelos 
antecesores se presenta una reseña bibliográfica con aquellos modelos de compresor 











esquematizado  como  un  resonador  como  el  caso  visto de  la  pared móvil  sobre  un 
depósito  situado por detrás del  compresor. También  se  enumeran  autores  que han 
impuesto el modelo a un sistema de modelo de motor sobrealimentado, similares a los 





se  representa  dicha  dimensión  en  la  llamada  área  de  entrada  del  compresor.  El 
modelo  es  capaz  de  calcular  el  comportamiento  radial  del  fluido  sobre  dicha  área 
además  de  hacerlo  longitudinalmente  con  ello  Moore  trata  de  modelar  el 
comportamiento radial de la inestabilidad “rotating stall” y axial (bombeo). 
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Junto  al  modelo  de  Moore  se  destaca  el  modelo  de  Skopil,  que  por  su 
planteamiento es muy similar a las ecuaciones que gobiernan los cálculos del WAM. 
De  este  último modelo  no  se  aporta  una  descripción  exhaustiva,  pero  se muestra 
claramente que el modelo es capaz de representar la señal de presión causada por el 
fenómeno  en  sí  mismo.  Sin  embargo,  también  se  menciona  un  problema  de 
seguimiento  en  algunas  ocasiones  producidas  por  un  problema  de  retardo  en  el 
tiempo. 
Se ha presentado  el modelo de  compresor  que  se propone  en  esta  tesis.  Se 





forma  de  introducir  la  hipótesis  de Greitzer  de  que  la  relación  de  compresión  del 
compresor varía con un retardo en relación a la cuasi‐estacionaria representada en el 
mapa del compresor. 
También  es  necesario  en  el  modelo  trabajar  con  un  mapa  de  compresor 
extendido  a  la  zona  de  bombeo  y  a  la  de  flujo  inverso.  El  sistema  de  ecuaciones 
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5 Estudio de las condiciones aguas arriba 
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se  emplace.  Es  así  que  muchas  investigaciones  apuntan  sobre  mejorar  o  atenuar 
inestabilidades  en  las  prestaciones  operacionales  del  compresor  por  medio  de 
elementos  que  afecten  el  comportamiento  dinámico  del  fluido  sobre  las  palas  del 
rotor.  Las mejoras  apuntan  a  lograr  un  retrazo  en  la  aparición  del  bombeo  o  bien 
alcanzar  relaciones  de  compresión  más  altas.  Lamentablemente,  así  como  existen 
elementos que por su confección pueden ayudar a mejorar las prestaciones bajo unas 
condiciones  de  funcionamiento  dadas  (Capitulo  2),  existen  circunstancias  donde 
sucede  lo  contrario,  se  empeora o  amplifica  las  inestabilidades  en  el  compresor. En 
éste capítulo se trata de explicar la diversidad de formas que pueden responder a los 
objetivos  mencionados  sobre  el  comportamiento  de  un  compresor  centrífugo  en 
función de las condiciones geométricas a su entrada (aguas arriba). 
En la bibliografía algunos trabajos proponen elementos geométricos originales 
que  contribuyen a  la mejora del  rango de operación  tanto  en  flujo másico  como  en 
incremento de presión del compresor para una misma velocidad de giro del rotor. La 
mayoría  de  las  investigaciones  apuntan  a  la  realización  de  artilugios  capaces  de 
trasladar la línea de bombeo del mapa hacia valores de gasto másicos más pequeños. 
Entre alguno de  los varios ejemplos de artilugios empleados en modificar  la 
operación  del  compresor,  se  destacan  el  sistema  de  “IGV”  (vanos  de  geometría 
variable), el sistema “bleed”de venas secundarias que alivian el desprendimiento de la 
capa  limite sobre  la superficie del  inductor evitando el bloqueo del mismo o bien el 
denominado  sistema  “VGC”  que  se  refiere  al  compresor  de  vanos  variables  en  el 
difusor,  donde  para  una  misma  velocidad  de  giro  y  mismo  gasto  másico  puede 
aumentar  o  bien  disminuir  la  relación  de  compresión  dependiendo  de  la  zona  de 
funcionamiento dentro del mapa. Cada uno de  los aparatos mencionados se recogen 
de  diferentes  publicaciones  [5.1][5.2][5.3][5.4].  Sin  embargo  existen  otros  métodos 
alternativos como por ejemplo el sistema de inyección de aire que puede adecuarse a 
la  entrada del  compresor  generando  Swirl  [5.5],  o  bien  que dicho  aire  puede  estar 
inyectado en la zona del difusor [5.6]. Sin embargo existe también la posibilidad que la 
inyección  no  se  haga  por  aire  sino  por  otro  elemento  como  algún  líquido,  (Pinkus 
[5.7]), que mejora el rendimiento del compresor en un compresor de uso industrial. 
Considerando  las  exigencias  de  las  distintas  industrias  sobre  el  uso  de  los 
compresores  centrífugos, una de  las más preocupadas  en  estos últimos  años por  el 
correcto desempeño del gasto másico en  la entrada del compresor, es  la automotriz. 





la  mejora  de  operación  o  la  estabilidad  de  la  sobrealimentación  es  un  factor 
importante  a  tener  en  cuenta  en  la  automoción  porque  esta más  que  probado  sus 
ventajas ya que  como  resultado global  se  logra una mejora del  funcionamiento del 
motor en general. Es  importante  tener en cuanta que según se menciona en  [5.8]  las 
distorsiones descienden el incremento de presión requerido por el motor, según Kim 
et  al.  [5.9]  las  distorsiones  en  el  campo  fluido  causadas  por  una  determinada 
geometría  aguas  arriba  del  compresor  puede  afectar  a  su  trabajo  por  lo  que  es 
necesario un  buen  acondicionamiento de dicha  geometría. Por  lo  tanto, para  evitar 




dinámica del  flujo y  la mejora de  la  estabilidad del  compresor. La primera de  ellas 
refiere al diseño de geometrías que no promuevan modificaciones en el campo fluido 
que  afecten  a  la  estabilidad  del  compresor.  La  segunda,  en  cambio,  radica  en  la 
posibilidad de mejorar el  funcionamiento del  compresor en  cuanto a estabilidad, es 
decir, modificar la línea de bombeo a valores más pequeños de gasto másico. 
La  línea de admisión completamente axial es  la considerada óptima para un 









En  éste  capítulo  se  expone  el  estudio  realizado  sobre  la  diferencia  de 
comportamiento de un compresor centrífugo de automoción con una geometría a 90 
grados  y  la  inclusión  de  una  geometría  cónica  investigando  las  consecuencias  del 
comportamiento del campo  fluido y  sus consecuencias  sobre el compresor. Por otra 
parte se procede a un estudio con generación del Swirl a la entrada del compresor con 
la  intención  de  evidenciar  un  cambio  en  la  estabilidad  del  compresor  de  forma 
controlada. 
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5.2 Codos 
Como  se  ha  visto  en  el  capítulo  2,  es  posible  emplear  otras  geometrías 
alternativas, algunas más sencillas que otras que se colocan a la entrada de compresor 
con  el  fin  de  mejorar  la  estabilidad  sobre  zona  de  bombeo  uniformizando  la 
distribución del flujo en toda el área transversal de paso a su entrada, si no es posible 
acomodar  una  admisión  donde  el  fluido  conserve  un  comportamiento  similar  a  la 











procede  a  la variación de  la distancia  entre  la ubicación del  codo  con  respecto  a  la 
entrada del  compresor. El objetivo del  estudio  es  comprobar que hay que  tener  en 
cuenta  como  importante  en  la  geometría  de  un  codo  a  la  cual  se  le  asocia  la 
modificación del comportamiento del compresor.  
El procedimiento llevado a cabo en el estudio consta de un parte experimental 





diámetro  de  55mm  en  cuyo  interior  se  aloja  una  entrada  cónica  incorporada  a  la 
carcasa de 12º que se extiende en su interior hasta el inductor (borde de ataque de las 
palas  del  rotor),  donde  el  diámetro  del  área  transversal  se  reduce  hasta  los  39mm 
permaneciendo siempre con una sección circular. En cada codo empleado el área es 
circular  y  constante  en  toda  su  sección,  la misma  sección  que  a  su  vez  posee  el 
conducto  alojado  aguas  arriba del  codo donde  se ubican  los  puntos de medida de 
presión,  temperatura  y  gasto másico  consumido  por  el  compresor  centrífugo.  Por 
medio de esta configuración de admisión aguas arriba del compresor se asegura que 




















En  los  ensayos  todos  los  radios  de  curvatura  disponibles  son  puestos  a  la 
distancia  nula, mientras  que  solo  el  codo de  41mm  se  le ubica  a una distancia del 
compresor de 55 y 110mm. La elección no es aleatoria debido a que se espera que el 





en  el  compresor.  Cada  codo  se  presenta  en  la  figura  5.1,  en  la  que  se  resalta  la 
diferencia de curvatura entre ambos. Cada resultado obtenido con cada uno de ellos 
ha  sido  obtenido  en  el  banco de  turbos  caracterizando un mapa de  compresor por 
cada configuración enunciada en la tabla 5.1. 




Primeramente  se  caracteriza  el mapa del  compresor mediante  el  empleo de 
una  admisión  axial  cuyo  resultado  se muestra  en  la  figura  5.2.  Esta  configuración 
consta únicamente de un tubo de 800mm de largo de sección circular con un diámetro 
de 55mm de  interior que  luego es puesto aguas arriba del codo que se enfrenta a  la 
entrada  del  compresor.  Las  medidas  se  han  realizado  ajustadas  a  las  normas 




comparación  a medida  que  se  obtienen  los  resultados  con  las  distintas  geometrías 
acodadas a implementar en la admisión del compresor. 












































































41mm  y  distintas  distancias  relativas  a  la  entrada  al  compresor,  0mm,  55mm  y 
110mm,  cada una de  ellas proporcionales al diámetro de  entrada del  compresor,  es 
decir que se traduce como cero diámetros, un diámetro y dos diámetros. En la figura 





mueve  a  valores más  pequeños de  gasto másico para un mismo  régimen de  giro), 
aunque también existe una consecuencia negativa sobre el resto del mapa ya que no se 













distancia  de  su  salida  y  que  por  ello  puede  afectar  en  mayor  y  menor  medida 




una  distancia  de  2  diámetros  la  línea  de  bombeo  retrocede  hasta  coincidir  con  los 







































Figura 5.3 Comparación mapa axiales codo de 41mm a 0, 55 y 110 mm de distancia 
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Analizando cuantitativamente  las diferencias entre los valores de relación de 
compresión  se  extrae  que  entre  el mapa  axial  y  la  distancia más  cercana  hay  una 
variación  de  relación  de  compresión  de  0,01  en  0,05  kg/s  para  una  velocidad  de 
90krpm, mientras que  a  130 krpm y  0,09 kg/s  la diferencia  entre  ambos  aumenta  a 
0,02. Sin embargo la diferencia más abultada se haya en  los regimenes más altos, así 
por  ejemplo  a  una  velocidad  de  rotación  del  compresor  de  180  krpm  y  un  gasto 
másico  de  0,12  kg/s  la  diferencia  crece  hasta  alcanzar  los  0,04.  Igualmente  estas 
diferencias no son tan importantes si se consideran además las curvas perteneciente a 
los dos mapas  restantes de  las otras distancias porque  estas últimas  se hallan  entre 
medio  de  los  valores  diferenciales  de  relación  de  compresión mencionados.  Por  lo 
tanto se puede asegurar que dichas diferencias no son significativas al apartar el codo 
del compresor salvo en los valores de velocidad de giro altos (180 y 190 krpm).  
Continuando con el estudio aguas arriba del compresor  se  implementan  los 
restantes codos a distintos valores de  radio  (55, 76 y 135 mm). Por cada uno de  los 
codos se caracteriza un mapa de compresor y a una misma distancia (la más cercana al 
compresor  ensayada  anteriormente).  Cada  uno  de  ellos  es  comparado  entre  sí 
empleando como base la configuración axial (figura 5.4). Al imponer los cinco mapas 
(axial,  41  55,  76  y  135 mm)  se  observa  una  clara  convergencia  hacia  el mapa  axial 
conforme aumenta el radio de curvatura y descienden las consecuencias evidenciadas 
por la pérdida de presión causada por la presencia del codo, al alcanzar los valores de 
relación  de  compresión  para  cada  velocidad  constante  de  giro.  En  la  comparación 
gráfica  se observa que  el valor de  radio 41 mm  causa un  efecto de avance positivo 
sobre  la  línea  de  bombeo  original  (axial),  pero  genera  una  perdida  de  carga  que 
desfavorece  el  resultado  de  relación  de  compresión  en  el  resto  de  puntos 




usando  la configuración axial  (figura 5.2). Por  lo  tanto  la afección del codo  sobre el 
comportamiento del gasto másico que lo atraviesa dependerá de lo cerrada que sea la 
curva que genera su curvatura. 









































































































Al pintar  solo  las  curvas de  bombeo  entre  cada una de  las  configuraciones 
medidas se  logra  registrar una  tendencia. Las  líneas de bombeo, definida para cada 
una de las configuraciones, sufren un movimiento entre sí que se encuentra ligada al 
valor del radio de curvatura de los codos. Aquellos que tienen menor valor de radio 
poseen  una  línea  de  bombeo  que  se  aleja  de  los  valores  pertenecientes  a  la  línea 
definida mediante  la  configuración  axial,  el movimiento  es  positivo,  por  lo  tanto 
obedece  a una mejora de  estabilidad  a  valores más pequeños de  gasto másico.  Sin 
embargo a medida que el radio de curvatura aumenta la mejora alcanzada disminuye 
hasta nuevamente arribar a la línea de bombeo con la configuración axial. El resultado 
de  la  línea  de  bombeo  con  el  codo  de  135 mm  es  similar  al  caracterizado  con  la 
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76mm. En esta comparación, el último codo de mayor radio posee todos sus valores 
















codo  de  radio  de  curvatura  de  41mm  y  la  entrada  al  compresor,  se muestra  una 
comparación  entre  los  puntos  de  rendimiento  de  cada  una  de  las  distancias  y  los 
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Queda  claro  por  el  análisis  de  resultados  con  los  valores  de  relación  de 
compresión juntos a los valores de rendimiento y la zona de bombeo que la distancia y 
el valor de curvatura del codo influye en mayor o menor medida sobre el compresor 
dependiendo  de  los  parámetros  mencionados.  Para  saber  como  afecta  el  codo  el 






sección del  codo,  en  cada uno de  los  cuales  se dibuja  el área  transversal del  fluido 













e  independientemente  de  la  distancia  en  que  se  sitúe  el  codo  ya  que  como  se  ha 
demostrado a medida que el codo se aleja, las distorsiones sobre el flujo que entra al 
compresor se atenúan. Las diferencias entre las velocidades justifican los movimientos 
de  la  línea  de  bombeo  para  los  codos  de  41  y  55 mm  pues  tienen  velocidades  de 
entrada más  alta  que  las  que  se  pueden  obtener  para  el  codo  de  135mm  al  ser  la 




másicos  mayores  que  0,04  kg/s  se  comprueba  el  aumento  de  velocidad  y  el  la 
distribución del flujo sobre el área de entrada del compresor que permanece casi sin 
variación en el comportamiento transversal del flujo. 
0.04 kg/s  41mm
 
Figure 5.7a): Magnitud de velocidad a 0,04 kg/s para 41 mm de curvatura. 
Capítulo 5 Estudio de las condiciones aguas arriba del compresor 
 185
0.04 kg/s  55mm
 
Figure 5.7b): Magnitud de velocidad a 0,04 kg/s para 55 mm de curvatura. 











En  la  figura 5.7d se puede comprobar generando  la misma caída de presión 
para  cada  uno  de  los  codos,  como  la  variación  del  campo  fluido  sobre  el  área 
transversal  no  es  significativa,  es  decir  prácticamente  conserva  el  mismo  campo 


















al  compresor  la  uniformidad  aumenta  y  los  valores  de  baja  velocidad  se  atenúan, 
aunque  también  lo  hacen  los  altos  valores.  Este  comportamiento  de  la  velocidad 
garantiza que a medida que se aleja el codo su influencia sobre el comportamiento del 
fluido se atenúa, por lo tanto cuanto más se aleje, menores serán las diferencias entre 
el  mapa  axial  y  el  obtenido  mediante  el  uso  del  codo  pues  habrá  una  mejor 
distribución de la velocidad del flujo por el área transversal de paso. Tal situación se 
evidencia en los resultados vistos en la figura 5.3 y también con respecto a los valores 
de  eficiencia  en  la  figura  5.6e  pues  a  medida  que  aumenta  la  distancia  entre  el 
compresor y el codo mejoran los valores de rendimiento. 
Debido  a  los  resultados  que  se  han  mostrado  queda  claro  que  existe  un 
cambio en las condiciones de trabajo del compresor cuando se ubica un codo a 90º de 
radio de curvatura menor al diámetro de su sección circular ubicado muy cerca de su 
entrada.  Sin  embargo  para  apreciar  las  diferencias  en  el  mapa  del  compresor  en 
valores de  relación de  compresión  frente  al gasto  trasegado  es necesario hacer una 
ampliación del mapa  (figura 5.4), pues no se evidencian  importantes cambios en  los 
valores  de  los  codos  y  la  configuración  axial  aunque  es  evidente  que  lo  hay  y  es 
progresivo con la colocación de cada codo en la línea de admisión. Por lo tanto para 
comprobar que puede haber un mayor degradado del mapa del compresor centrífugo 
caracterizado  con  una  entrada  axial,  se  emplaza  en  la  línea  un  codo  de  la misma 
geometría que los anteriores pero con radio de curvatura nulo (0 mm). El resultado se 
puede ver mediante en  la figura 5.9 en  la que aparecen dos gráficos, uno detallando 


























































diferencia  entre  ambos mapas.  Viendo  la  zona  de  bombeo  entre  ambos mapas  se 
aprecia que existe un movimiento que no es uniforme a lo largo de todo el mapa, pues 
analizando detenidamente la curva de bombeo para el codo de 0mm de curvatura, la 
línea  experimenta  un movimiento  positivo  en  referencia  a  la  original  (axial)  y  que 
coincide  con  los valores de velocidad de  rotación del  compresor muy  elevadas. Sin 
embargo  esta  situación  es  contraria  cuando  el  compresor  trabaja  a  menores 
velocidades  de  giro,  la  línea  de  bombeo  adquiere  un  movimiento  negativo.  Esta 
actitud  en  lo  que  a  la  línea de  bombeo  se  refiere  tiene  su  explicación  en  la propia 
velocidad del gasto entrante, pues a mayores velocidades hay mayor velocidad de la 
masa que además se ve acelerada por la geometría del codo tan particular y la energía 
del  propio  compresor  en  succionar  el  caudal,  pero  sucede  lo  opuesto  cuando  el 
compresor posee poca energía y la velocidad de rotación es baja al igual que la propia 









3,  juntamente  a  la  descripción  del  procedimiento  de  caracterización  de  cualquier 
elemento. La metodología sobre la realización de dos tests denominados A y B ha sido 
aplicada para cada uno de los cuatro codos construidos para determinar su pérdida de 












Donde el valor de  la variable adimensional Kc se obtiene de  la  resta entre el 
ensayo A y B en el banco de flujo como lo indica la ecuación (5.2) 
ABco KKK −=   (5.2) 














similares  valores.  Por  lo  tanto  se  entiende  que  conforme  aumenta  el  radio  de 



























Por medio  de  éste  resultado  se  puede  confirmar  que  el  decremento  de  la 
eficiencia del compresor es particularmente debido a  la perdida de presión causada 
por  la geometría del  codo al  ser ubicado en el  sistema de admisión, por  lo  tanto el 
compresor no alcanza los valores de relación de compresión y los valores de eficiencia 
obtenidos  con una admisión axial.  Junto a  la  caída de presión, el  codo modifica  las 
líneas de corriente cambiando la distribución de presión y velocidad cerca de las palas 
del compresor contribuyendo al cambio de comportamiento. Las medidas de pérdida 




aquí  se  puede  entender  porque  entre  el mapa  axial  y  las  curvas  de  los  codos  las 
diferencias son solo perceptibles a altos valores de régimen de giro y grandes valores 
de  gastos  másicos,  aunque  estas  diferencias  se  pueden  explicar  mejor  por  el 
comportamiento de  la distribución de presión y de velocidad a  la entrada de  la pala 
del compresor  (inductor). A medida que  la velocidad de giro aumenta  las pequeñas 
variaciones de gasto generan grandes saltos de presión afectando a  la estabilidad de 
las  palas  del  compresor,  que  se  amplifican  conforme  se  aumenta  la  velocidad  de 
rotación del rotor, y que se puede comprobar con la medida de la presión hecha aguas 
abajo del compresor (capitulo 3). 
Capítulo 5 Estudio de las condiciones aguas arriba del compresor 
 191

















































Codo 41_0D + P
Codo 55_0D + P
Codo 76_0D + P
Codo 135_0D + P
 















































en  la  siguiente  figura  a  la  izquierda  en  líneas  rojas.  El  compresor  posee  un  área 
circular de entrada de 55mm de diámetro que se reduce hasta los bordes de ataque de 
la  rueda del  compresor  (inductor)  en un diámetro de  35 mm,  recorriendo desde  la 
entrada hasta llegar a la misma una longitud de 55 mm. La idea ha sido extender mas 
allá  del  compresor  la  geometría  cónica  de  la  carcasa  manteniendo  su  ángulo  de 














incremento de  la  relación de compresión mayor a 0.5 a 0,07 kg/s. El  incremento del 
margen de bombeo es compatible con un incremento de la relación de compresión si 
se  desea  que  cualquier  maquina  a  la  que  se  adose  el  mapa  obtenido  por  éste 
compresor con dicha geometría trabaje dentro de la zona “extra” conseguida y que a 
su  vez  se  traduce  en  un  aumento  del  rango  de  gasto  másico  trasegado  por  el 
compresor y por ende de la maquina a sobrealimentar. 
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El criterio en este ensayo para determinar el bombeo ha sido la comprobación 
del  comportamiento de  la presión  instantánea aguas abajo del compresor  junto a  la 
medición del  caudal másico. Pero  además  se ha  empleado  el  análisis de  la medida 
realizada  mediante  la  transformada  de  Fourier  de  cada  una  de  las  mediciones 
realizadas con cada una de  las velocidades de giro del rotor con el uso de  la misma 
medida instantánea de presión. 
Dentro de la misma figura 5.13 se haya la gráfica de los valores de eficiencia 
del mapa con la conicidad extendida en que se comparan a las obtenidas con la 
conicidad original. En dicha figura se refleja un significante descenso de la eficiencia 
de alrededor del 2% a bajas velocidades de giro y de 5% a altos valores de velocidad 






















































representa  en  el  lado  izquierdo  y  a  su  alrededor  se  representan  tres  puntos  de 
operación diferentes con las medidas instantáneas de presión (negra), de gasto másico 
(rojo)  y  la  consigna  de  la  válvula  de  contrapresión  (verde)  del  sistema  de 
contrapresión empleado en el banco de turbos, la cual es la encargada de aumentar la 
resistencia sobre el circuito. En el gráfico llamado A el gasto másico es alto aunque se 
pueden  apreciar  oscilaciones  en  la  presión  y  en  el  propio  gasto  másico,  pero  el 
compresor  no  se  haya  en  bombeo  aunque  existe un proceso de desprendimiento  o 
“stall” en las palas, que se atenúa o desaparece cuando se pasa al siguiente punto de la 
gráfica denotado con  la  letra B. Cuando  la válvula nuevamente se cierra a un valor 




C.  En  este  último  gráfico  hasta  antes  del  cierre  de  la  válvula  que  desencadena  el 
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150  y  170  krpm,  contrariamente  a  los  definido  en  la  bibliografía  donde  se  aprecia 
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claramente  que  en  el  bombeo  el  gasto másico  invierte  su  dirección  y  el  valor  de 
relación de  compresión permanece por encima de  la unidad. Lamentablemente una 
razón por el cual no se aprecia la inversión del valor del gasto responde a la ubicación 
del  aparato  empleado  para  la  medida  del  gasto  y  además  otra  razón  es  que  la 



































































































































































































































Con  respecto  a  las  instabilidades  originadas  antes  de  la  aparición  del 
fenómeno de  bombeo  es  usual  que  los  fabricantes de  turbos marquen  este  tipo de 
zonas  como  una  zona  instable  y  por  tanto  reduzcan  el margen  de  operación  del 
compresor en el mapa de funcionamiento imponiendo una línea de bombeo más allá 
de  la  cual  el  fabricante  no  asegura una  estabilidad  a  lo  largo del  tiempo. En  otras 
palabras significa que se  impone una zona de seguridad entre  la verdadera  línea de 
bombeo que tendría el compresor y la que cree el fabricante que es necesaria imponer 
para  evitar zonas de mucha  inestabilidad. Pero un  compresor  en  el que  se generan 
desprendimiento funcionando en un sistema de compresión en el interior de un motor 
funciona  por  dichas  zonas  sin  que  el  compresor  pueda  llegar  como  podrá  ser 
contemplado  con  resultados  extraídos  del  estudio  de  un  compresor  de 
sobrealimentación bajo el efecto de flujo no estacionario presentados en el capitulo 6.  
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5.3.1 Cono en admisión de motor. 
Con  la  intención  de  repetir  los  ensayos  sin  ser  exactamente  la  misma 
configuración cónica empleada, se impone a la entrada del compresor centrífugo una 
línea de admisión de diseño industrial que equipa a algunos coches de automoción de 
una nueva generación,  los  cuales  están  equipados para  ser  sobrealimentados  con  el 
mismo  turbo  con  el que  se  realizan  los  ensayos. La  configuración de  la  línea no  es 
axial  y  posee  dos  codos muy  cerca  de  su  salida  hacia  la  entrada  del  compresor, 
además dicha  línea de admisión en  su parte  final en  la que  se une a  la entrada del 
compresor,  consta de un  cono  que posee una  longitud de  70mm  y  su diámetro de 













pertenecientes a  la  línea de admisión, no  logran alcanzar  los valores de  relación de 
compresión obtenidos con la configuración axial. La explicación obedece a la perdida 
de carga que origina la línea de admisión al poseer un codo y contra codo. 





















































Por  lo  tanto de  las gráficas de  relación de compresión  frente a gasto másico 
mostradas en  la figura 5.15 y 5.16 ambos conos extendidos  la configuración produce 
variación  positiva  de  la  línea  de  bombeo  en  forma  significativa.  Buscando  una 
explicación razonable al resultado sobre  la efectiva mejora en  la estabilidad cerca de 
bombeo con el con original, se estudia el comportamiento del fluido con el cálculo en 
3D  de  dicha  situación  comparando  la  situación  con  ambas  geometrías  cónicas 
(extendidas y sin extender). 
5.3.2 Cono en CFD 
La  implementación  de  la  herramienta  de  modelado  en  3D,  ha  sido 
nuevamente la encargada de aportar alguna pista sobre el proceso dinámico que se da 
en  los conos  tal que  se obtengan  los  resultados extraídos en  forma experimental. El 
código de programación empleado para determinar la situación de ambos conos que 
se  realiza  con  la  idea  de  verificar  el  comportamiento  del  fluido  a  la  entrada  del 
compresor,  es Fluent. Por medio de  ello  se busca  encontrar una  justificación desde 
aguas  arriba del  inductor  al proceso de mejora de  la  estabilidad  comparada  con  el 
resultado con el cono que por defecto posee el compresor desde fábrica. 
Lamentablemente al ver  los  resultados que se muestran en  la  figura 5.17 no 
ayuda  a  la  comprensión  de  cual  es  el  proceso  ocurrido  para  que  se  logre  una 
modificación en la línea de bombeo como marca el estudio experimental en el banco 
de  turbos.  En  la  figura  se  resaltan  los  campos  de  velocidades  a  la  entrada  del 
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compresor para ambas configuraciones, destacando la gran similitud que se evidencia 









que  la  respuesta  puede  estar  en  dicha  relación,  tal  como  se  expone  en  estudios 
llevados  a  cabo  en  [5.17].  Como  se  ha  comentado  en  el  capitulo  2,  cuando  un 
compresor  se  acerca  al  bombeo  se  producen  fenómenos  de  recirculación  sobre  las 
superficies de las palas que a su vez es alimentado desde la inestabilidad acontecida 
entre  el  rotor  y  el  difusor.  La  combinación  entre  los  fenómenos  de  difusión  y  la 
geometría de entrada pueden de alguna manera modificar la aparición del fenómeno 
de  bombeo  debido  a  que  se  modifican  las  características  de  los  fenómenos  de 
inestabilidad sobre las palas. 
 







entrada  del  inductor.  Este  tipo  de  sistemas  son  denominados  IGV, muchos  de  los 
cuales  son  emplazados  en  compresores  axiales  para  adaptar  la  dirección  del  flujo 
dependiendo  de  la  magnitud  de  la  velocidad  de  entrada  del  aire  y  la  velocidad 
rotacional  del  compresor  por  lo  que  supone  una  velocidad  relativa  cuyo  ángulo 
resultante de  la descomposición hecha por medio de  las velocidades mencionadas al 
principio empeora o mejora el rendimiento. 




que otorga el  IGV al  flujo debe ser el mismo en  todo el campo. Uno de  los  trabajos 
realizados para esta tesis ha sido la realización de un diseño de IGV para entradas 90º 
muy  cerca  del  inductor.  El  elemento  diseñado  se  ha  denominado  SGD  (“Swirl 
Generador Device”). 
5.4.1 Generador de Swirl. 
La  idea  principal  ha  sido  realizar  un  diseño  de  IGV  a  90º,  para  ser 
implementado cerca del inductor del compresor y que ocupara un espacio no superior 
al que  se puede utilizar  con  codos de  curvaturas no mayor al  radio de  entrada del 
compresor.  El  diseño  geométrico  y  aerodinámico  ha  sido  determinado  mediante 
varias  pruebas  empleando  la  herramienta  del  cálculo  en  CFD,  tal  como  ha  sido 
utilizado para estudios similares definidos en  [5.18]  . Este elemento  si bien  se  lo ha 






implementan  una  rotación  de  aire  a  la  entrada  del  compresor  consiguiendo  un 
movimiento de la línea de bombeo hacia valores más pequeños de gasto másico.  
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Las  características más  importantes  a  tener  en  cuenta  en  el  diseño  de  este 
aparato  ha  sido  la  posibilidad  de  acomodar  una  línea  de  admisión  a  90º  con  un 
espacio axial no muy basto contando desde  la entrada del compresor, y  la  igualdad 
entre  el  área  de  entrada  y  de  salida.  Estas  premisas  han  llevado  a  las  siguientes 
características: 





se  optó  por  un  valor  espacial  muy  reducido  de  tan  solo  35mm 









La  entrada  del  generador  de  torbellino  se  ha  realizado  en  forma  de  voluta,  para 
conseguir  la mínima perdida de presión posible como  lo  indican Pan et al.  [5.21].  la 
entrada  a  dicha  voluta  es  rectangular  con  una  medida  de  75mm  x  16mm  En  la 
generación del torbellino se emplean 10 palas en forma de placas planas cuya longitud 








Con  las  dimensiones  del  aparato  instalado  aguas  arriba  del  compresor,  el 










5.19a  se puede  apreciar una vista  abierta del mecanismo usado. La  apertura de  los 
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vanos  o  placas  planas  del  SGD  se  denota  con  un  ángulo  denominado  β  el  cual  se 
forma entre la posición radial de la placa y su propia apertura. Cada una de las placas 
planas  pueden  rotar  sobre  su  eje  de  simetría  y  el  medio  empleado  para  la 




























torbellino  en  el banco de  flujo. Aguas arriba del SGD  se haya un  tubo  circular que 
luego es colocado en la admisión para ser usado en los estudios llevados a cabo en el 
banco  de  turbos.  Aguas  abajo  sobre  una  base  del  SGD  se  halla  un medidor  que 
cuantifica  el par  otorgado  por  la  rotación del  gasto másico. Luego de  ello  se  halla 








función  del  gasto  másico  que  circula  por  el  SGD,  (figura  5.20b).  Las  ecuaciones 
empleadas para la obtención del valor de ΔP son limitadas por la compresibilidad del 
fluido  a  un  valor  de Mach  cercano  a  0.2,  el  cual  esta  dentro  del  rango  de  caudal 
mostrado por la gráfica de la misma 
El rango de caudal empleado en el experimento se trata de ajustar al rango de 
trabajo que  emplea  el  compresor  sin  importar  su  régimen de giro,  es decir  abarcar 









cada  una  de  las  aperturas  de  las  placas,  a  medida  que  aumenta  caudales  gasto 





entrada  rectangular al que  se asocia una geometría en  forma de voluta  tratando de 
repartir  todo  el  flujo que viene por  el  canal por  cada uno de  los vanos  situados  en 
forma radial a  la salida circular que no se encuentra en medio del canal rectangular 
(ver figura 5.19). 
Siguiendo  con  el  análisis  de  los  resultados  experimentales  obtenidos  en  el 
banco de flujo es posible calcular el valor del coeficiente de descarga CD obtenido por 
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son calculados para cada una de las aperturas mencionadas. Los resultados, extraídos 
de  cada  ensayo  hecho  por  cada  apertura,  se  representan  en  el  gráfico  de  la  figura 
5.20c. Las curvas de CD tienen un comportamiento constante en casi todo el rango del 
gasto másico medido aunque se observa que existen problemas en el  tratamiento de 
las medidas  cuando  el  gasto másico  pasante  a  través  del  SGD  es  bajo,  y  también 
existen problemas a altos valores por culpa de los fenómenos de compresibilidad. Con 





del  ángulo  de  rotación  del  torbellino  λ en  función  de  cada  uno  de  los  valores  de 
apertura de  las placas planas, por  lo  tanto queda  claro que λ  es  función de β. Para 
determinar  el  valor  del  ángulo  de  rotación  se  realiza  un  ensayo  con  un  sensor  de 



























πρλ ==   (5.5) 
Los diferencia  entre  los valores  angulares de  rotación para  cada uno de  las 
aperturas se reflejan en el grafico de la figura 5.20d. El valor del ángulo λ alcanza un 
valor constante para  todo valor de β, por  lo  tanto dicho valor no es dependiente del 
valor  de  gasto  másico  trasegado  por  el  compresor  pasante  por  el  generador  del 
torbellino.   Entorno  al  área  del  gráfico marcada  con  puntos  alrededor  de  un  valor 
másico de  0.025kg,  y   menores,  el  valor del  ángulo del  torbellino  λ sufre una  gran 
dispersión el valor es errático no  tiene ninguna  similitud  con el  resto de  resultados 
para cada una de  las aperturas. La explicación de esta comportamiento se encuentra 




























medio  del  gráfico  el  valor  de  pérdida  de  presión  en  función  del  gasto  másico 
circulante. 












Donde  la masa  teórica  es  obtenida mediante  la  ecuación  de  la  tobera  para 
flujos no compresibles. 
ABSGD KKK −=   (5.6) 















































































































Figura 5.20 a) Esquema para medir el torque del aire a la salida del SGD en el banco de flujo, 
b) perdida de presión para cada ángulo estudiado, c) coeficiente de descarga, d) ángulo de 
torbellino obtenido dependiendo del ángulo de las palas del SGD 
5.4.3 Ensayo en banco de turbos 
En  esta  tesis  el  banco  de  turbos  se  ha  empleado  para  la  mayoría  de  los 
ensayos. El uso de esta  instalación singular ha servido para  la caracterización de un 
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los distintos ensayos  realizados y  la  capacidad de adaptación de  la  sala  en  trabajos 
como los presentados por Galindo et al. [5.24] o Lujan et al. [5.25]. 
El  SGD  ha  sido  emplazado  aguas  arriba  del  compresor  muy  cercano  al 
inductor  a  una  distancia  similar  a  la  que  fueron  ubicados  cada  uno  de  los  codos 






el anclaje de  las placas planas sobre  la superficie  interna del SGD, y  luego se  fija el 
ángulo de apertura β. Los ensayos de caracterización del compresor correspondieron a 
valores de apertura de 15, 30 y 60 grados. Los  tres valores de β  son ensayados  con 
generación de  torbellino  en  el mismo  sentido de  rotación del  compresor  (torbellino 











d.  La  primera  de  ellas  es  una  ampliación  de  la  grafica  siguiente  que  representa  la 
comparación entre  los mapas obtenidos con un ángulo β igual a 60º y el mapa axial. 
Con esta ampliación  se  resalta  la mejora que provoca el  torbellino  sobre  la zona de 
bombeo respecto del mapa axial. Sin embargo este resultado se ve empañado viendo 




y d,  la relación de compresión se calcula por medio de  las medidas entre  la presión 
aguas abajo del compresor y la realizada aguas arriba del SGD. Esta disposición hace 
que la perdida de carga se sume a los valores pertenecientes al mapa del compresor. 
Capítulo 5 Estudio de las condiciones aguas arriba del compresor 
 209
En cada uno de los mapas medidos, el limite de bombeo se evalúa por medio 
de  los  criterio  presentados  en  esta  tesis  y  que  se  encuentran  explicados  con más 
ejemplos en el trabajo desarrollado por Galindo et al. [5.24]. 
En  cada una de  las  figuras que  componen  las distintas aperturas ensayadas 
con  rotación  del  torbellino  tanto  positiva  como  negativa  no  se  evidencian  grandes 
cambios en la zona de cada una de las líneas de bombeo a bajos regimenes de giro. La 
explicación a  la poca efectividad del SGD en esta parte del mapa  se debe a que  los 
valores  de  gasto másico  se  encuentran  dentro  de  la  zona  de  poca  fiabilidad  en  la 
generación del  torbellino, marcada  en  la  figura 5.21d. En  esta zona del mapa no  se 
esperan  por  lo  tanto  grandes  cambios  respecto  a  los  valores  axiales,  ya  que  el  par 
entregado  no  tiene  una  magnitud  significante  para  el  trabajo  del  compresor.  Sin 
embargo  la efectividad del par  se evidencia en  los valores mas altos de  régimen de 
giro como se evidencia en la figura 5.21b y su amplificación mediante la figura 5.21a 
donde  se  evidencia  una  modificación  positiva  de  la  línea  de  bombeo.  El  mismo 
resultado aunque mas tenue se evidencia en la gráfica de la figura 5.21c. 
Es evidente al observar en cada uno de los mapas que para caudales mayores 
a  0,025kg/s  hay  una  clara  tendencia  de  división  de  las  curvas  de  los  mapas 
caracterizados  con un  sentido de  rotación u  otro. Las  elaboradas  con un  torbellino 
negativo  tienen mas  relación  de  compresión  que  las  curvas  confeccionadas  con  el 
torbellino en  sentido positivo. La diferencia de  relación de  compresión entre ambas 
curvas  se  relaciona  perfectamente  con  la  teoría  sobre  la  rotación  de  un  fluido  a  la 
entrada de un compresor que será explicada más adelante, sin embargo ninguna de 
ellas  llega a alcanzar  los valores de  relación de compresión de  los puntos obtenidos 





la  pérdida  de  carga  asciende  conforme  aumenta  el  ángulo  de  apertura.  Por  este 
motivo  en  la  figura  5.21d  que  corresponde  al  valor  de  15º,  consigue  ser  el  más 
próximo a los puntos axiales. Observando este mismo grafico donde se encuentran los 
tres mapas  (axial, +15º,  ‐15º) no se ven diferencias significativas entre  la rotación del 
torbellino positiva y negativa. La explicación a éste fenómeno se debe al bajo ángulo λ 
que  ronda  los  10  a  12º,  que  no  generan  una  diferencia  del  cambio  de  trabajo  del 
compresor si se emplea una rotación positiva o negativa. 
 





















SGD apertura 60º (+ swirl)
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SGD apertura 60º (+ swirl)
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SGD apertura 30º (+ swirl)
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SGD apertura 15º (+ swirl)
SGD apertura 15º (- swirl)
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Figura 5.21 Relación de compresión y rendimiento de las aperturas 15, 30 y 60º 
Siguiendo con el análisis del sentido de la rotación se puede comprobar que se 
consigue un mejor avance de  la  línea de bombeo con  la rotación negativa En el caso 
negativo el valor de caudal de bombeo se ha reducido un 25%. Además es interesante 
el resultado visto desde el punto de vista de  la relación de compresión, porque para 
un  gasto  de  0.026  kg/s  en  lugar  de  obtener  1.88  se  puede  alcanzar  los  2.33, 






































La perdida  de  presión medida  en  el  banco  de  flujo  se  puede  quitar  de  la 
caracterización de cada uno de los mapas medidos. Por lo tanto es posible obtener la 







valor  que  no  varia  pues  depende  exclusivamente  del  trabajo  efectuado  por  el 
compresor al flujo. 
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Figura 5.22 Inclusión de la perdida de carga causada por cada posición de los vanos del SGD 
En  esta última  figura  compuesta por varias  gráficas  se  observan  los mapas 
reconstruidos  por  medio  del  cálculo  con  la  nueva  presión  habiendo  quitado  las 
pérdidas de presión causada por cada apertura de los vanos del SGD. Comparando el 
resultado obtenido con  la figura 5.21, se puede observar el efecto de  las pérdidas de 
presión  en  la  relación  de  compresión  y  la  eficiencia.  Los mapas  de  la  figura  5.22 
pueden ser coherentes con la influencia de la rotación en los vectores de velocidad en 
la entrada del inductor del compresor.  
Capítulo 5 Estudio de las condiciones aguas arriba del compresor 
 213






















CFD Negativo Swirl- Positivo Swirlálabe  
Figura 5.23 Triangulo de velocidad para rotación positiva y rotación negativa del fluido a la 
entrada del inductor del compresor centrífugo 




UUc cUcUW 1122 −=   (5.11) 
En el análisis se supone que el valor del ángulo de fuga del fluido en el rotor 
es constante ya que es función de la geometría del borde de fuga de la pala del rotor. 




contiene  los valores de  las velocidades de  entrada, más precisamente  el valor de  la 
velocidad tangencial de entrada denotado como c1T   
Desarrollando la ecuación (5.11), queda 
111222 coscos αα cUcUWc −=   (5.12) 
Claramente  se  observa  que  la  ecuación  depende  del  valor  del  coseno  de 
α1, aquí  se  puede  deducir  que  el  trabajo  efectivo  con  pre‐rotación  positiva  es mas 
pequeño que en el caso axial, y que a su vez es mas pequeño que el caso de tener una 
pre‐rotación  negativa,  tal  y  como  queda  expresada  dicha  relación mostrada  con  la 
inecuación (5.13). Así, para la misma temperatura y misma relación de compresión, la 
eficiencia isentrópica llega a ser mayor que para los otros dos casos. 
Wc (giro positivo) < Wc (axial) < Wc (giro negativo)  (5.13) 
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Evidentemente la variación producida en la magnitud del trabajo por unidad 
de  tiempo afecta el alcance  logrado en magnitud de relación de compresión  (Rc). La 
expresión (5.12) debela el orden de magnitud del valor alcanzado por cada una de las 




reduce  o  aumenta  el  trabajo  efectuado  sobre  el  fluido  afectando  el  valor  final  de 
compresión.  En  los mapas  que  se  enseñan  en  la  figura  5.21  se  puede  apreciar  las 
diferencias de presión final que ya han sido comentadas para un mismo valor de gasto 




de  la perdida de  carga producida por  cada valor de apertura β, de  los mapas de  la 
figura 5.9, resultado que se muestra en la figura 5.22. 
 
Rc (giro positivo) < Rc (axial) < Rc (giro negativo) 
 
(5.14) 
Los  mapas  calculados  nuevamente  mediante  esta  estrategia  de  restar  la 
pérdida  de  presión  confirman  lo  expuesto  por  las  inecuaciones  5.13  y  5.14.  Sin 
embargo, aunque esto se verifica para cada uno de los casos, no está tan claro, con la 
obtención  de  los  resultados  para  15  y  60  grados.  En  el  primero,  la  relación  de 




cercanos  al valor de  choque. La  escasa diferencia  entre  las  curvas de  esta  apertura 
tiene que ver con el valor muy pequeño del ángulo de giro de rotación, aunque crecen 
cuando  al aumentar  la magnitud del gasto másico aumenta  la magnitud del vector 
velocidad de entrada y esto hace aumentar la diferencia de la velocidad relativa entre 
los dos sentidos de rotación. Respecto de la rotación que se alcanza con un ángulo de 






Analizando  los resultados de  la eficiencia  isentrópica mediante  la adición de 
la perdida de carga, los valores mostrados en la figura 5.22f y figura 5.22h para +15º y 
+30º  de  β son  moderadamente  mas  bajos  que  los  valores  obtenidos  para  la 
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configuración  axial.  Sin  embargo, para  la  apertura de  60º  con  giro positivo  a  bajos 







La  influencia  de  los  distintos  valores  de  β sobre  la  línea  de  bombeo  y  la 
evaluación de  la eficiencia de  trabajo del compresor se han desarrollado como se ha 
descrito en el banco de  turbos. Sin embargo,  la  información obtenida del estudio de 




























SGD “Swirl Generator Device”
vanos del SGD
 
Figura 5.24 Representación del mayado del SGD y su  distancia a la sección del compresor 
Los  resultados obtenidos a  través del  cálculo CFD,  son  comparados  con  los 
resultados experimentales en valores de perdida de presión y del ángulo de rotación 
del  torbellino generado por medio de  las  condiciones de  contorno  impuestas. En  el 










correspondiente  a  60º  respecto  del  perteneciente  a  30º.  El  efecto  provocado  por  la 
reducción  del  área  de  paso  entre  los  vanos  del  SGD  al  cerrarse  por  el  cambio  del 
ángulo β, confirma los resultados conseguidos del banco de flujo sobre el valor de la 
pérdida de presión. Para valores entre 0 y 30º el área no se modifica abruptamente por 
lo que  los valores  son muy  similares. Cuando  se  calcula  el valor de K mediante  el 
procedimiento explicado en el capitulo 3, se asume que el valor conseguido de KSGD es 
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el mismo  para  un  flujo  con  o  sin  rotación.  Esta  hipótesis  simplista  no  es  del  todo 
correcta, puesto  que  la pérdida de presión  ocasionada por un  elemento por  el  que 
atraviesa el gasto másico depende de la característica propia de circulación del fluido 





estudio de CFD para  simplificar  el desarrollo del mayado. Esta  situación  hace  casi 
probable  el  aumento  de  la  perdida  de  carga  medida  experimentalmente  de  la 
modelada, tal como se observa en la figura 5.25a, pues el acople es un elemento cónico 
que pasa de una sección circular a una sección cuadrada. Esta característica hace que 
la maya  a  crear  fuera más  compleja,  y  la  principal  finalidad  del  estudio  en  CFD 




un  valor  negativo  hacia  los  valores  positivos  quedando  el  valor  neutro  de  giro 
alrededor del ángulo de β =10º, que continua en forma lineal hasta el valor β  igual 30º, 






gasto másico  igual a 0,03 kg/s.  Imponiendo  sobre  la misma gráfica  los datos de  los 
valores  experimentales  obtenidos  al  valor  de  gasto  másico  especificado  da  como 
resultado  que  las  curvas  de  cada  uno  de  los  estudios  tienen  la misma  evidencia 
asintótica.  Para  ángulos  de  β entre  10  y  15º  donde  el  giro  del  torbellino  se  hace 
negativo poseen el mismo valor. Sin embargo, al aumentar el valor de β se evidencian 
diferencias  que  obedecen  al  error  que  se  comente  en  la medida  del  par  cuando  el 
fluido  es  muy  escaso  y  el  giro  es  muy  débil  o  endeble  (no  se  desarrolla  en  su 
totalidad). A esto hay que agregar la manipulación manual de las placas del SGD para 
acomodar el valor β que por supuesto es menos precisa que el modelo.  
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Figura 5.25 Comparación experimental vs CFD en relación a los valores de K y λ 
El  comportamiento dinámico del  gasto másico  es mostrada  en  términos de 
velocidad en la figura 5.26 para las cuatro aperturas modeladas (15º, 30º, 45º y 60º) y 
una perdida de presión de 1500 Pa donde el gasto másico pasante es un valor de 0,03 
kg/s. Donde se contemplan  las  líneas de corriente del gasto másico desde  la entrada 
cuadrada del SGD hasta la sección transversal de entrada al compresor representada 
por un círculo a una distancia cercana a la salida del SGD circular. 
 Analizando  las escalas de velocidad en  los  resultados de CFD,  las áreas de 
color más claro representan una velocidad cercana a los 33 m/s y las áreas oscuras un 
valor cercano al nulo o de  recirculación. En cada  figura el área  frontal  representada 
corresponde al inductor del compresor, en ella se puede observar como a medida que 
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tipo AUTO‐CAD,  con  el  que  se  obtiene  el  ángulo de  ataque del perfil  (g). La  base 
geométrica utilizada   en  la obtención del valor es  la propia base del disco del rotor, 
que es también digitalizado. 
Con  la  sección  efectiva  calculada  para  cada  apertura  de  las  placas  (β)  y 
aplicando  la  ecuación  de  continuidad  se  conoce  la  velocidad  de  entrada  del  gasto 
másico hacia  el  borde del  inductor  (C1a),  este valor  es  calculado  como  el promedio 




velocidad  tangencial del  fluido  (c1t)  la axial  c1a y  el valor de Kmed  se obtienen por  el 
procedimiento del calculo explicado en el capitulo 3. Con las dos velocidades, junto a 
los valores de  los ángulos g, λ y el valor  tangencial de  la velocidad del rotor U1,   se 
obtienen los vectores de velocidad y los ángulos del triangulo de velocidades, que se 
muestra en la figura 5.16, en ellas se exponen las velocidades relativas (W1) del aire al 
enfrentarse al  inductor. El ángulo de aproximación del  fluido  (φ) sobre el ángulo de 
ataque de la pala es obtenido por medio de la ecuación (5.15) 










φ−= gi   (5.16) 




La  finalidad del cálculo del ángulo  i, se  justifica por el buen ajuste entre  los 
datos experimentales y  los datos aportados por el estudio del modelado en CFD. La 
reconstrucción de  los  triángulos de  velocidades  ha  sido  realizada para  ±15º,  ±30º  y 
±60º de apertura de  las placas del SGD,  solo para  la  región del bombeo  (los  signos 
indican  el  sentido de giro del  torbellino). El ángulo de  incidencia  (i) y  la velocidad 
relativa  (W), se han graficado en  función de  la velocidad de giro del rotor  (ω), en  la 
figura  5.15,  comparando  cada  resultado  con  el valor de  la  configuración  axial  cuya 
sección de área efectiva sobre el  inductor es estimada como el área real de paso del 
flujo. En el análisis  los valores negativos de  rotación  (figura 5.27a y c) y  los valores 
positivos (figura 5.27b y d) están separados. Los resultados muestran en general como 
el valor de W1 es más alto para  la  rotación negativa que para  la positiva y a su vez 
sobre la axial, aunque los valores de ángulo de incidencia son menores en el caso de 































































































Ángulo β negativo Ángulo β positivo
 
Figura 5.27 Valores de W e (i) para rotación del fluido positivo y negativo 
La  explicación  se  basa  en  la  obtención  del  mismo  valor  de  relación  de 
compresión  con  dos  velocidades  relativas  distintas.  El  compresor  será mas  estable 
trabajando  con  el mayor valor de velocidad, debido  a  que  el  gradiente  adverso de 
presión es equilibrado en un punto, aguas bajo de  la pala, mas alejado del  inductor 
que  en  el  caso  del  compresor  trabajando  a menor  velocidad,  donde  estando muy 







de  la  cual  sobreviene  el  fenómeno de  bombeo. Evidentemente para  el  caso de una 
apretura  de  60º  el  valor  de  velocidad  es muy  elevado  para  bajos  gastos másicos 
prevaleciendo  sobre  la  generación  de  las  inestabilidades  como  los  vórtices 
comentados, por  lo tanto obliga al mapa a variar  la posición de su  línea de bombeo, 
sin embargo a mayores valores de masa pasante en el compresor, las curvas del mapa 










de  la  línea de bombeo respecto de  la configuración axial, esto se debe a que no hay 
una  gran  variación.  Considerando  que  los  puntos  de  bombeo  son  muy  similares  
porque  la  influencia  de  la  pérdida  de  presión  no  es  muy  significativa  con  bajos 
caudales de masa y que son  los puntos   representados en  la figura 5.27, al  igual que 
sus velocidades de entradas. 
Si  se  analiza  la  situación  desde  el  punto  de  vista  de  los  valores  de 
rendimiento, en el valor de ±60º se produce un cambio en la eficiencia isentrópica, en 
los  puntos  de  bombeo  (figura  5.26g  a  figura  5.26h).  Por  un  lado  la mejora  de  la 
eficiencia es observada en la figura 5.26h para el caso de +60º, esta mejora es causada 
por  la  reducción del ángulo de  incidencia  respecto de  la  configuración axial  (figura 
5.27d). Por otro lado la figura 5.27c muestra que el ángulo de incidencia se ve también 
reducido para el caso de ‐60º. Sin embargo, no hay una mejora de la eficiencia respecto 
de  la  configuración  axial,  pero  los  valores  en  ambos  casos  son  similares  ya  que  la 
pérdida de carga en axial es despreciable.  
De  todo  lo dicho  respecto del análisis de  triángulos de velocidades hay dos  
aspectos  importantes  a  considerar;  el primero de  ellos  es  aseverar  que  el  fluido  es 
completamente anular, pero  la distribución no  es del  todo uniforme para pequeños 
valores de β, un ejemplo de ello es el ángulo de 15º como  se puede comprobar por 
medio  de  la  figura  5.26a.  El  segundo  punto  a  tener  en  cuenta  es  que  los  puntos 
analizados corresponden a valores de caudal másico alrededor de 0.025 kg/s, como ya 
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5.5 Conclusiones 
En  este  capítulo  se  ha  visto  como  una  geometría  por  simple  que  esta  sea 
puede afectar la funcionalidad del compresor, al ser ubicada aguas arriba. En primer 
término se han presentado las variaciones de una admisión a 90º respecto del eje del 




curvatura  se  puso  en  función  del  diámetro  de  la  sección  de  paso,  es  decir  ¾  de 
diámetro,  un  diámetro,  1 ½  diámetros  y  2  diámetros. Al  colocar  los  codos  a  una 
distancia de  cero diámetros,  es decir  el  codo pegado a  la  entrada del  compresor,  el 
mapa  del  compresor  se  ve  afectado  por  el  cado  de  menor  radio  de  curvatura  y 





dado  mayor  desviación  se  ubica  a  distancias  mayores  de  la  boca  de  entrada  al 
compresor  (1 diámetro y 2 diámetros). Al alejar el codo,  la  incidencia que el mismo 





distancia  relativa  entre  el  codo  y  la  entrada  a  compresor  es menor  a  un  diámetro 
tomando como parámetro el diámetro de la misma sección de entrada. 
Considerando nuevamente una  entrada  a  90º  se  realiza un  estudio  sobre  le 
comportamiento  que  el  compresor  adquiere  ante  un  flujo  rotando  a  su  entrada, 
considerando  las afirmaciones halladas  en  la bibliografía que  aseguran obtener una 





de  geometrías  variables.  El  aparato  resultante  se  ha  denominado  SGD  “Swirl 
Generador Devide”, el cual ha  sido diseñado con el  fin de encontrar alguna mejora 
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sobre  la zona de bombeo por medio de generar una  rotación del  fluido  tal como se 
realiza  con  un  IGV  axial  convencional  en  compresores  centrífugos  de  aplicación 
industrial. Los resultados encontrados aquí establecen nuevamente la importancia de 
la uniformidad y  la velocidad pero en este caso se pone de manifiesto el aditamento 
de  la  rotación  que  hace mejorar  el  ángulo  de  incidencia  sobre  la  zona  cercana  a 




El  SGD  no  solo  puede  adoptar  diferentes  ángulos  de  apertura  generando 
diferentes magnitudes de rotación sino que puede generar   torbellinos en uno y otro 
sentido de rotación, por  lo  tanto su diseño ha sido muy  flexible para el estudio, del 
que se extrae que  la rotación afecta  la estabilidad del compresor en cada una de  las 
zonas  del  mapa.  Cuando  el  SGD  posee  un  ángulo  de  apretura  muy  elevado  las 
mejoras  de  estabilidad  se  evidencian  en  la  zona  de  bombeo,  ya  que  con  ello  se 
consigue puntos de bombeo de menores valores de gasto másico. Sin embargo altos 
valores de  apertura  afectan  seriamente  el  resto del mapa  tanto  en valores de gasto 
másicos máximos como en  los valores de  relación de compresión. Por  lo  tanto para 
mermar  estos  problemas  se  puede  elegir menores  valores  angulares mediante  los 
cuales  se  ha  evidenciado  que  el  comportamiento  llega  a  ser  similar  a  los  puntos 
obtenidos  sin  la colocación del SGD, aunque  lamentablemente al bajar el ángulo de 
apertura no se consigue mejorar la estabilidad hacia valores menores de gasto másico.  
La  conclusión que  se puede obtener de  este  estudio  es que una  rotación de 
gasto másico a la entrada del compresor no es efectiva de aplicar operacionalmente si 













en  el  inductor  del  compresor,  sin  embargo  esto  no  ha  sido  aun  demostrado  por 
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ninguna  de  las  herramientas  empleadas  para  definir  con  objetividad  y  sin 
equivocaciones  cuales  son  las  razones mas  seguras del porque de  este  resultado,  el 










trabajo  es  uno  de  los  trabajos  futuros  ha  realizar  desarrollando  un  modelo  de 
compresor en 3D. 
En resumen se ha demostrado en este capitulo que cualquier perturbación del 
flujo controlada afecta en mayor o menor medida el campo de trabajo de un 
compresor centrifugo empleado para la sobrealimentación sin que se modifique 
aerodinámicamente alguna parte interna del mismo. A su vez hay que tener en cuenta 
que cuando se mejora una zona se empeora otra dentro del mapa si es que el elemento 
situado aguas arriba del compresor es de geometría fija. Por lo tanto hay que saber 
cuantificar las perdidas y las ganancias obtenidas por la colocación del elemento. 
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6.1 Introducción 
Como  se  ha  ido  comentando  a  lo  largo  de  esta  tesis,  los  compresores 
utilizados  en  la  industria  en  general,  así  como  aquellos  empleados  en  la 
sobrealimentación,  principalmente  centrífugos,  vienen  siendo  aplicados  desde  los 
años 50 en el sector de  la  industria del automóvil. Sin embargo, es en  la actualidad, 
cuando  la  sobrealimentación  experimenta un  abrupto  interés por  las prestaciones y 
beneficencias  que  adjudica  al motor  diesel.  Este  factor  genera,  entonces,  un mayor 
auge en investigación y desarrollo enfocado a este sistema, es decir, que se apunta al 
desarrollo e investigación hacia los compresores centrífugos y las turbinas centrípetas. 




metas  ha  ido  en  pleno  aumento,  hasta  un  punto  en  que  el  sistema  de 
sobrealimentación  es  llevado  hoy  día  hasta  sus  límites  de  funcionamiento  tantos 
aerodinámicos  como  mecánicos.  Por  lo  tanto,  se  emplean  métodos  o  estrategias 
aplicadas a variar los límites con el fin de ser alejados de los puntos de trabajo, como 
las explicadas en el capítulo 5.  
Al mejorar  la  estabilidad en  la zona de bombeo  se  trabaja  sobre  los nuevos 
límites conseguidos que se traduce en un descenso del aporte de energía entregada a 
la turbina manteniendo el valor de aporte de presión a los cilindros (ver resultado del 
SGD). No obstante,  estas metodologías no  impiden que  se presenten problemas de 
estabilidad. En  la bibliografía existen algunos  trabajos que hablan sobre  la aparición 
de bombeo ocurridos en el funcionamiento de un motor [6.1][6.2]. 
Algunos  novedosos  sistemas  de  sobrealimentación  en  motores  han 
incorporado  un  compresor  centrífugo  más.  El  sistema  de  compresión  con  la 
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cilindros.  Por  lo  tanto,  en  este  capítulo  se  presentan  estudios  realizados  sobre  la 




experimentación  se  realiza  la  validación  del modelo matemático  de  compresor  de 
sobrealimentación propuesto y explicado en el capítulo 4 de esta tesis. 
La  implementación  de  modelos  1D  comienza  con  las  investigaciones 
realizadas  sobre  compresores  axiales,  que más  tarde  son  implementadas  para  los 
compresores  centrífugos.  Los  modelos  más  representativos  han  expuestos  en  el 
capítulo 4 en que hay que resaltar las aportaciones realizadas para el establecimiento 
de  un  sistema  de  control  denominado  “activo”  capaz  de  suprimir  la  dinámica  del 
bombeo  [6.7].  La  base  del modelo  presentado  en  esta  tesis  se  corresponde  con  las 
aportaciones realizadas por Greitzer. 
La validación del modelo  se  realiza  en dos partes; por un  lado,  se  efectúan 
ensayos en un sistema de compresión actuando con flujo continuo y que comprende 
un  tubo  de  admisión  axial  aguas  arriba  y  una  geometría  donde  se  varía  hasta  la 
válvula  que  regula  la  resistencia  del  sistema,  algo  similar  al  caso  empleado  por 
Hansen [6.6] o el mismo Greitzer [6.3]. Una de estas configuraciones se optimiza para 
validar  la  información cuasi‐estacionaria ofrecida por el mapa en su zona extendida, 
completamente de  forma  experimental,  aunque  haya  autores  en  la  bibliografía  que 
descartan esta posibilidad por  la dificultad que acarrea hacer una medición correcta 
[6.8]. Para solventar los errores de medida se preparan ensayos donde la presión, a la 
entrada  y  salida  del  compresor,  es medida  con  captadores  piezoeléctricos  con  una 





del  gasto másico  por  lo  que  el  comportamiento  de  un  parámetro  es  directamente 
proporcional al otro. Por  lo  tanto  los espectros de velocidad obtenidos  son  también 
comparados con los resultados de los valores extraídos del modelo para su validación 
en diferentes comportamiento de bombeo. 
Un  compresor  de  sobrealimentación  no  trabaja  bajo  la  influencia  de  un 
sistema estacionario. Por lo tanto también en este capítulo se presenta una evaluación 
del  comportamiento del  compresor en  flujo pulsante haciendo mediciones  sobre un 






pulsante  y  que  puede  o  no  afectar  a  la  estabilidad  del  compresor  y  el  origen  del 
fenómeno de  bombeo.  Jenny  [6.9] menciona  la  estrecha  relación que  existe  entre  el 





mediante  el  empleo  de  una  válvula  que  simula  las  distintas  condiciones  de 
funcionamiento  de  un  motor  a  diferentes  velocidades  de  giro  en  un  sistema  de 
compresión  simple  empleando  la  configuración  establecida  en  el  banco  de  turbos 
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6.2 Caracterización  experimental  del  fenómeno  de 
bombeo. 
Aquí  se  presentan  los  resultados  obtenidos  en  los  estudios  experimentales 
realizados bajo la condición de flujo continuo, donde se evalúa el comportamiento del 
compresor  y  del  dinamismo  del  fenómeno  de  bombeo mediante  el  cambio  de  la 
geometría aguas abajo del propio compresor. Además se presenta  la caracterización 
del  funcionamiento  del  compresor  haciendo  una  extensión  de  la  medida  cuasi‐
estacionaria más allá de la línea de bombeo original.  
La  línea  de  bombeo  convencional  se  obtiene mediante  un  sistema  de medida  que 
consta de un depósito o remanso al que se suele acoplar la válvula de contrapresión, la 
cual  regula  el  gasto másico  circulante  por  el  sistema  de  compresión.  El  esquema 




banco  de  turbos.  En  el  sistema  de  compresión  se  han  considerado  diferentes 
geometrías, variando el volumen aguas abajo. 
En  la  configuración  implementada  de  partida  en  el  banco  de  turbos,  el 
compresor se encuentra soplando hacia un depósito de 7  litros, tras el cual descarga 
hacia la atmósfera pasando a través de un área calibrada, que remplaza a la válvula de 
contrapresión,  que  restringe  el  paso  de  caudal  y  sirve  de  resistencia  al  sistema  de 




válvula  neumática,  ya  que  puede  variar  para  un  mismo  porcentaje  de  apertura 
sensiblemente por motivos de histéresis. 
Más tarde, se elimina el depósito y se reemplaza por un conducto circular en 
cuyo  final  se  aloja  nuevamente  el  área  calibrada,  para  luego  liberar  el  fluido 
nuevamente  a  la  atmósfera. De  este  sistema  de  compresión  se  han  empleado  tres 
configuraciones  distintas,  diferenciadas  cada  una  de  ellas  sólo  por  la  variación 
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La dinámica del bombeo  se define a  través de  las  fórmulas obtenidas de  la 
investigación llevada a cabo por Greitzer hacia 1976, en la observación del cambio de 
respuesta de un compresor axial en bombeo al variar el volumen de la configuración 
aguas  abajo de  éste. La  información más  completa  es  obtenida más  tarde por  Fink 





definido  en  el  capítulo  2.  Los  dos  volúmenes  con  la  geometría  del  sistema 
experimental  de  Fink  contaban  para  sus  ensayos  con  un  valor  de  B  de  2.7  y  0.25 
correspondientes  al  gran  y  pequeño  volumen  respectivamente Dicho  parámetro  B 























aguas arriba del compresor y  los sensores  (temperatura, presión, y gasto másico)  se 
han  colocado  según  la  metodología  de  caracterización  (capítulo  3).  Uno  de  los 
termopares se coloca a la entrada del compresor para comprobar el calentamiento del 
aire a la entrada y como se comporta dicha temperatura al variar el volumen. El uso 
del  termopar  en  la  boca  de  entrada  obedece  a  tener  un  control  temporal  sobre  la 
aparición de  los primero reflujos en el compresor antes de entrar en el fenómeno de 
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bombeo. El termopar varía su señal, aumentando el valor de temperatura, partiendo 
desde  la  temperatura  atmosférica  y  aumentando  excitado  por  los  reflujos  que 
arrastran aire caliente desde la salida compresor hacia la entrada. 
En  función  del  estudio  realizado  con  cada  uno  de  las  configuraciones 
propuestas (deposito de 7 litros ‐ tubo de distintas longitudes) se evidencian distintos 









se  corresponden  con  las  cuatro  diferentes  configuraciones  ensayadas.  En  ellas  se 
puede observar la diferencia que existe en la fluctuación de los valores de presión a la 
salida del  compresor,  en  función de  la geometría. En  la  figura  6.1a  se  encuentra  la 
medición  con  el  depósito  de  7  litros,  en  que  se  puede  observar  la  diferencia  de 
amplitud  y  frecuencia  del  bombeo  con  el  resto  de  las medidas  b),  c)  y  d)  que  se 
corresponden a las variantes de longitud del tubo. Con cada uno de los espectros de 
presión  se  ha  corroborado  que  el  compresor  se  halla  efectivamente  en  bombeo 

































































































bombeo  varía  a  partir  de  este  valor  de  frecuencia  a  valores más  altos  y  de  escasa 
amplitud al implementar una reducción del volumen que suponen las geometrías con 
los distintos tubos. 
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En  la  señal  mostrada  en  la  figura  6.1d  perteneciente  a  la  longitud  más 
pequeña se consigue una medición de alta frecuencia en bombeo donde los valores de 
presión medidos  se  asemejan  a  una medición  estacionaria  ya  que  la  variación  es 




del  tipo sinusoidal, y  tampoco  tienen una amplitud ni pulsaciones significativas. En 
distintas publicaciones que abordan el tema de bombeo en compresores describen que 
el bombeo genera un  sonido grave  audible  [6.11], pero  en  estos  casos no  sucede  lo 
mismo.  Con  la  aplicación  de  la  transformada  de  Fourier  se  comprueba  que  el 
compresor se halla en bombeo, donde su frecuencia es alta y su amplitud baja. Por lo 
tanto,  como  se  puede  comprobar  conforme  desciende  la  longitud  del  tubo,  la 
tendencia de ascenso de la frecuencia y el descenso de la amplitud se acrecienta. Con 
la  más  pequeña  longitud  de  tubo  la  señal  medida  de  presión  no  presenta 
aparentemente fluctuación y su comportamiento es similar a una medida estacionaria. 
Los valores de frecuencia obtenidos para cada una de las longitudes han sido 
de  8,  26,  49  y  175 Hz,  con  valores del parámetro B dentro del  rango de magnitud 
aportado por  Fink  en  la divulgación de  su  trabajo  en  1992. Queda  suficientemente 
claro por  el  tratamiento de  estos  resultados que  conforme  la  longitud disminuye  la 
frecuencia  de  oscilación  del  bombeo  aumenta  para  luego  transformarse  según  la 
literatura  en  un  fenómeno  de  “rotating  stall”,  mientras  que  la  amplitud  para  las 
mismas oscilaciones es más pequeña. Con la longitud de 110 mm y 35 mm diámetro, 
la medida  de  la  presión,  si  bien  tiene  una  fluctuación,  es  un  valor  que  se  podría 
considerar constante en el tiempo, pues su amplitud es tan pequeña que es imposible 
comprobar  si  el  compresor  se  halla  o  no,  in  situ,  en  bombeo  si  no  es  por  que  se 
comprueba mediante el tratamiento de Fourier posterior. 
Situar  a  un  compresor  en  dicho  estado,  es  comparable  a  afirmar  que  el 
compresor  centrífugo  se  encuentra  operando  en  condiciones  normales de  trabajo  y 
estacionalidad, como si de un punto estable dentro de los límites del mapa se tratara. 
Por  otro  lado,  tal  situación  de  trabajo  confirma  lo  revelado  por  libro  de 
Lakshminarayana  [6.13]  en  compresores  axiales  y  comentado  también  por Willems 
[6.10],  quienes  consideran  que  hay  una  transformación  de  la  situación  de 
inestabilidad, pasando de una situación de bombeo suave, clásico o bien profundo a 
una situación de “rotating stall” o bien en una acción a la que Willems denomina como 
bombeo de mezcla. Este  cambio  en  la  actitud del  fenómeno de  inestabilidad  es  tan 
solo la respuesta al cambio de la geometría aguas abajo del compresor disminuida por 
un  volumen  despreciable  contando  desde  la  salida  de  compresor  hasta  la  válvula 
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resistente y que su respuesta en forma acústica tiene valores altos de frecuencia. Por lo 
tanto,  el  valor  de  la  frecuencia  de  la  inestabilidad  es  semejante  a  los  valores  de 
frecuencia  producidos  por  las  celdas  inestables  que  promueven  la  producción  del 






la  caracterización  de  puntos  de  operación  del  compresor más  allá  de  la  línea  de 
bombeo  convencional  que  suele  determinarse  mediante  valores  del  parámetro  B 
convencionales de orden superiores a 0.7. 
En  conclusión,  con  la  medida  obtenida  de  presión  en  la  medición  con  el 
pequeño tubo se considera la posibilidad de caracterización de puntos del mapa más 
allá del límite impuesto por la línea de bombeo original, de modo a validar el modelo 
de  compresor  descrito  en  el  capítulo  4,  que  necesita  la  extensión  de  las  líneas  de 











Sin  embargo,  la  información  proporcionada  por  el mapa  es  insuficiente  cuando  se 
trata de resolver problemas de estabilidad o situaciones que conlleven al compresor a 
trabajar con caudales menores al  rango establecido por  la  información devenida del 
mapa estacionario. El rango de funcionamiento se sitúa entre el caudal de la línea de 
bombeo y la línea de choque para cada velocidad de giro. Cada compresor posee un 
mapa con un  rango de caudal  inferior al necesitado por  los modelos con  los que se 
desea modelar situaciones inestables, como el fenómeno de bombeo.  
Al plasmar los puntos instantáneos de funcionamiento en bombeo en el mapa 
describen  una  curva  cerrada  en  forma  de  lazo  o  bucle  que  ya  fue  descrita  en  el 
capítulo 2 y que puede alcanzar, dependiendo del tipo de bombeo, valores negativos 
de gasto másico. Por ello, en la bibliografía que habla sobre modelos matemáticos de 









hasta valores de caudal negativo a  régimen constante  sin  llegar en ningún caso por 
debajo de la unidad en el valor de la relación de compresión. En muchos de los casos 
no  se valora, o mejor dicho, no  se evidencia  la  rigurosidad entre el parecido de  las 
curvas del compresor  real con  las establecidas por cada uno de  los modelos pero si 
mantener  una  curva  monótona  creciente.  El  mejor  acercamiento  para  interpretar 
matemáticamente  cada  una  de  las  curvas  de  un mapa  de  compresor  se  efectúa  en 
forma de una función polinómica cúbica. 
Helvoirt  et  al.  [6.16]  son  unos  de  los  pocos  en  relacionar  los  valores 
experimentales  junto  a  los  obtenidos  por medio  de  la  función  cúbica  definida  por 
Moore  [6.5], en  la zona del mapa caracterizado experimentalmente dentro del rango 
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de utilidad del compresor (del punto de máxima relación de compresión al punto de 
choque)  para  uso  de  un modelo  aplicado  al  control  de  las  inestabilidades  en  los 
grandes compresores centrífugos industriales. 




que  se  encuentran  los  aportados  por  diversos  investigadores  [6.18][6.19][6.20], 
alternativos  al  polinomio  de  orden  3. De  todas  formas,  sin  importar  el método  de 
extensión, es necesario respetar una de  las premisas de  la  teoría de Moore, según  la 
cual, para  cualquier  curva  extendida,  el punto de  la derivada de  la  función  es  cero 
cuando coincide con el punto de caudal nulo. El valor de relación de compresión para 
caudal nulo se puede obtener por medio de una formula matemática presentada por 





























La  fórmula  anterior  es  una  importante  herramienta  de  estimación,  porque 
evita la necesidad de efectuar una caracterización del compresor para distintos valores 
de  régimen de  giro  operando  con  caudal nulo. También  facilita  estimar  los puntos 




El  obtener  en  forma  experimental,  los  puntos  de  gasto  nulo,  no  resulta 
aconsejable  para  la  mecánica  del  compresor  porque  pueden  suceder  situaciones 
extremas  de  funcionamiento  que  derivan  en  rotura  de  algún  componente  del 
turbocompresor,  tal  como  ha  pasado  en  la  realización  de  la  caracterización  en  el 
desarrollo de esta tesis. No obstante, aquí no se pasa a discutir la durabilidad de vida 
de  un  compresor  trabajando  en  una  situación  de  aparente  estabilidad,  ya  que  el 









































en  esta  parte  de  los  ensayos  se  corrobora  la  ecuación  elaborada  para  obtener  la 
relación  de  compresión  a  gasto  nulo  junto  a  los  datos  extraídos  de  la  medición 
experimental, comparados ambos por medio de la figura 6.3. 
Los  valores  de Rc0  extraídos  a  partir  de  la  formula  de  Japikse  se  obtienen 
introduciendo  los  datos  del  compresor  empleado  para  la  caracterización  completa 
junto a los datos experimentales medidos de Rc0 a diferentes velocidades de giro del 
compresor.  En  la  gráfica  ambas  curvas  teórica  y  experimental  poseen  un  acuerdo 
razonable. Los valores de régimen de giro en que se ha comprobado la validez de la 
formula en el compresor centrífugo están comprendidos entre  los 10 a  los 140 krpm. 
Por  lo  tanto  los  puntos  para  las  velocidades  tanto  experimental  como matemática 
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evidencian una similitud que supone la validez de la expresión matemática de Japikse 
para  obtener  estos  puntos  con  pequeños  compresores  implementados  para  la 
sobrealimentación de motores de  automoción y  ser  implementada  en  el modelo de 
compresor presentada en esta tesis. Theotokatos y Kirtatos [6.21] emplean con éxito en 
su modelo matemático para compresores algo más grandes que se utilizan en motores 





























La medida de las líneas de régimen constante de un compresor en la zona de 
gasto negativo no es evidente, ya que al emplear el sistema clásico de sistema de 
compresión, el compresor deviene inestable. Una vez se ha iniciado el proceso de 
bombeo resulta imposible medir el comportamiento del compresor cuasiestacionario 
tal como se entiende habitualmente. En efecto, debido a la inercia del fluido en el 
interior del compresor, en un proceso transitorio suficientemente rápido, la evolución 
del compresor no puede considerarse una sucesión de estados estacionarios. Tal como 
se ha considerado en el modelo presentado en esta tesis, existe un retardo τ entre las 
condiciones reales con respecto a la situación estacionaria. 




se  representa  por  el  valor  del  par  del  compresor  adimensional,  junto  a  un  factor 
también adimensional que representa la relación de compresión en función del caudal 





a  partir  del  valor  adimensional  de  par  con  gastos  positivos  es  igual  y  de  signo 
contrario para los valores de caudal negativos escritos en forma adimensional y que el 
valor del par para gasto nulo es positivo. Por lo tanto, en la expresión de la potencia 
del  compresor  en  función  del  gasto  tendría  sentido  acomodar  más  términos  que 
tengan  que  ver  con  la  disipación  del  trabajo  hecho  por  el  compresor  cuando  los 
valores de gasto másico  son muy pequeños,  cercanos  al valor nulo. Dicho  tema ha 
servido para acomodar un balance de potencia para el modelo (capítulo 4). 
En  la  bibliografía  se  han  encontrado  otras  aportaciones  destacables  en 
estudios experimentales donde se haya caracterizado un mapa entero de compresor 
con caudal negativo como el que aquí se detalla a continuación. Para comprobar  las 























en  el  tiempo  del  punto  de  trabajo  del  compresor;  la  inyección  de  aire  debe  ser 
mantenida en presión en el tiempo consiguiendo que la medida sea estacionaria. Esta 
exigencia hace que la caracterización de los puntos estacionarios con flujo negativo no 
sea  fácil para hacer una medición  en  cualquier  tipo de  compresor o de  instalación, 
pues  cuanto más  grande  sea  la  turbomáquina mayor  será  la  exigencia de  caudal  y 
mayor la oposición que efectúe ésta al caudal opuesto. 
En  ningún  caso  con  flujo  negativo  existe  indicio  de  bombeo,  corroborado 
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En  la  figura  6.6  se muestran  las  curvas  del mapa  experimental  junto  a  las 
curvas  extendidas mediante  el  procedimiento  realizado  por  el modelo mediante  la 





























Se  puede  apreciar  que  ambos mapas  se  asemejan,  en  la  zona  positiva  que 
comprende desde el caudal igual a cero hasta el punto de choque más alejado en ella 
la  información estacionaria de  las mismas poseen su  limite en el caudal con relación 



























se  debe  al  aumento  de  magnitud  del  trabajo  empleado  por  el  compresor  que  lo 
transfiere al fluido en forma de entalpía. En cada uno de los puntos de medida vistos 
en  el mapa de  relación de  compresión  frente  al  gasto,  la  temperatura  se  comporta 
normal al  funcionamiento estable de un compresor. Al graficar  todos  los puntos,  se 
puede  comprobar  que  la  temperatura  de  salida  crece  junto  con  los  valores  de 
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Al no haber gasto másico circulando por el compresor ni por  los puntos de 
medidas  donde  se  ubican  los  termopares  cercanos  a  la  salida,  los  valores  de 
temperatura medidos son de una magnitud que depende de la transferencia de calor 
que  el  rotor  realiza  con  el medio  a  través del gasto másico de  aire  encerrado  en  el 
sistema de compresión que aumenta paulatinamente su temperatura al no existir una 
renovación del gasto de aire consumido por el compresor. 
Los  puntos  definidos  en  el  mapa  extendido  son  aparentemente  estables 
mientras no se les someta a un análisis de frecuencia. Todos y cada uno de los puntos 






los valores de  temperatura de entrada con un  flujo de aire muy pequeño  (cercano a 
cero)  coinciden  en  magnitud  con  los  valores  de  salida  para  esos  mismos  gastos 
másicos. En la grafica de la figura 6.8 se comprueba que las temperaturas, claramente, 
son más elevadas en gastos másicos pequeños, pero a medida que el valor de caudal 
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En los puntos cercanos al gasto nulo se sabe que se comete un error de medida 







obtención  del  valor  del  rendimiento  se  produce  un  error muy  importante  de  los 
puntos que se encuentran sobre el cero de gasto másico. Como se ha comentado  los 
valores de temperatura cercanos a este valor son muy similares, por lo tanto, al aplicar 



























Empleando  el  mismo  procedimiento  se  haya  el  valor  de  la  potencia  del 
compresor para cada punto. La potencia en el compresor por cada uno de los puntos 
medidos,  aplicando  la  ecuación  en  función  del  gasto  másico  es  directamente 
proporcional al valor de potencia, esto significa, que cuando el gasto másico tiende a 
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un valor  cercano a  cero  también  lo  tiene  la potencia. Sin  embargo, no  tiene ningún 
sentido que  la potencia sea cero pues existe un equilibrio con  la potencia entregada 
por la turbina hacia el compresor y por supuesto, no es nula. Por lo tanto, no sólo se 
aplica  a  la masa  encerrada  en  el  compresor  elevando  su  temperatura,  sino  que  se 
disipa  en  forma  de  pérdidas mecánicas  y  fricción.  Estos  comentarios  ya  han  sido 





Si no se  toman en cuenta  las magnitudes de  los  términos que se emplearían 
para  la  disipación  de  la  potencia  del  compresor  cuando  el  compresor  se  haya 

























Observando  las  curvas  de  rendimiento  de  la  figura  6.9  y  las  curvas  de 
potencia de  la 6.10 hay un aspecto  importante a tener en cuenta. En  la última figura 
hay una marcada convergencia de cada una de  las curvas de potencia a pasar por el 
origen de  coordenadas, pero  en  el  caso de  los  rendimientos no  es  tan  evidente que 
suceda la misma situación, pues las pendientes de las curvas a gasto másico cercanos a 
cero  las curvas de rendimiento no  llegan a pasar por el origen de coordenadas (0,0). 












Generalmente  el  balance de  energía  entre  el  compresor  y  la  turbina  que  lo 
impulsa es efectuado por medio de los valores de potencia de uno y otro componente. 
Si  los  valores  de  potencia  de  un  compresor  se  obtienen  aplicando  la  expresión 
convencional  conformada  por  las  diferencias  de  temperatura  entre  la  salida  y  la 
entrada  junto al gasto másico,  los valores de potencia  tenderían a  cero  conforme  lo 
haga el valor del gasto (ver figura 6.10). La razón es que la potencia es proporcional al 
gasto, al anularse éste se anula aquél. Si se analiza  la  relación entre  la potencia y el 
gasto másico obtenemos algo que es proporcional al par mecánico. De esta manera, se 
puede analizar  la  información del par  resistente del compresor que no depende del 
gasto másico y por lo tanto no se anula al reducir éste. 
La  obtención  del  par  del  compresor  es  fácil  si  el  compresor  en  vez  de  ser 
movido por una turbina lo fuera por un motor eléctrico cuyo par es regulable, su valor 
es  conocido y no  se ve afectado  como  la  turbina por  la  inestabilidades que puedan 
acontecer en el compresor, tales como el fenómeno de bombeo. Cuando se alcanza este 
valor  la magnitud de par del  compresor  centrífugo  es distinta de  cero  e  igual  a  la 
dictaminada por el par motor. 
A  la metodología de ensayo en  la obtención del par del compresor existe  la 







proceso  se  emplean  los  puntos  del mapa  de  los  cuales  se  obtiene  la  potencia  del 
compresor  aplicando  la  formula  convencional  que  relaciona  el  gasto másico  con  la 
diferencia  de  entalpía  entre  la  entrada  y  la  salida  del  compresor.  Los  valores  de 
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potencia obtenidos se los relaciona con la velocidad de giro de manera de obtener el 
valor de par. En  la  figura  6.11  se muestra una  gráfica de par  en  función del  gasto 
másico  pasado  a  la  forma  adimensional  mediante  la  expresión  que  relaciona  la 
velocidad  de  entrada  axial  del  gasto  a  la  entrada  del  compresor  y  la  velocidad 
tangencial del rotor del compresor. Al continuar con el procedimiento en la extensión 
del  comportamiento  del  par  en  la  zona  del mapa más  allá  de  la  línea  de  bombeo 
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de  gasto  adimensional de  0,2  a  0,25  que  se  corresponden  con  puntos del mapa de 
compresor  cercanos  al  choque,  zona  que  se  encuentra  lejos  de  la  aplicación  del 
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Figura 6.13 Extrapolación del par adimensional 
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Introduciendo  la  recta en el gráfico se puede concluir que el valor del par 




puntos  entre  sí  se  encuentran  más  dispersos.  El  resultado  obtenido  mediante  la 
aplicación de esta metodología es  similar a  los encontrados en  la bibliografía y que 
han sido ejemplificados en algunas de las figuras pertenecientes al capítulo 4. 





situaciones  de  bombeo  con  flujo  continuo medidas.  Por  lo  tanto,  se  procede  a  la 
validación  del  propio  modelo  para  servir  como  herramienta  de  estudio  o  de 
diagnóstico  en  la  corroboración  de  un  ensayo  experimental  donde  es  posible  la 
aparición de dicho fenómeno. 
Los  esquemas  presentados  anteriormente  han  sido modelados mediante  el 
uso del modelo de compresor propuesto eligiendo como parámetro de comparación la 




En  la  figura  6.14a  b),  c)  y  d)  son  nuevamente  presentados  los  resultados 
experimentales  de  la  presión  P2  de  la  figura  6.1,  a  los  que  se  les  ha  adjuntado  el 
resultado del modelo. En primer lugar se muestra el gráfico para el bombeo profundo 
ejemplificado  en  a)  donde  la  fluctuación  de  la  presión  da  una  clara  señal  de 
inestabilidad, en la que aplicando el análisis de Fourier tiene una frecuencia de 8 Hz y 







tubo  ubicado  aguas  abajo  del  compresor  los  valores  entre  ambas  frecuencias  se 
distancian.  En  la  segunda  configuración  entre  el  ensayo  y  el  modelo  tienen  una 
frecuencia alrededor de 26 y 27 Hertz. Con  la siguiente  longitud más pequeña, en  la 
figura 6.14c  la diferencia entre  las  frecuencias  experimental y modelada  se acentúa, 
habiendo una diferencia entre ambos valores a favor de la medida experimental de 7 
Hz. En la última configuración que posee la más pequeña longitud, la diferencia sigue 
creciendo pues  la experimental  reporta un valor de  frecuencia cercano a  los 175 Hz 
mientras que el valor de la frecuencia del modelo alcanza los 150 Hz. 

























































































en  cuanta  el  compresor.  Aunque  el  modelo  sigue  la  progresión  de  cambio 
experimentada  por  el  fenómeno  de  bombeo  debido  a  la  variación  de  la  geometría 
aguas abajo del compresor. 
La dinámica  creada  a  partir del  bombeo  profundo  es más  lenta  que  en un 
sistema  en  que  tan  solo  se  ubica  un  tubo  pequeño  donde  las  fluctuaciones  son  de 
mayor  rapidez  tal  como  se  ha  visto  al  extender  el mapa  de  compresor  en  forma 
experimental. Por esta situación tal vez el modelo sea capaz de seguir dicha dinámica 




proceso que  se desarrolla  con  el pequeño  tubo detrás del  compresor pueden existir 
más fenómenos que tienen que ver con otros fenómenos no contemplados además de 
la propia acústica del sistema de compresión que envuelve al compresor. 




compresor  y  se  pueden  emplear  para  continuar  con  la  validación  del modelo  en 
bombeo.  Sin  embargo  existen  dos  problemas  con  la medida  instantánea  de  ambas 
variables. 
La validación del modelo asociada a la medida del gasto resulta imposible de 
llevar  a  la  práctica  ya  que  existe  un  error  de medida  cuando  el  caudal  cambia  de 
sentido porque el caudalímetro es muy preciso cuando se orienta en un sentido del 
gasto másico  pero  no  en  el  inverso.  Este  problema  surge  cuando  el  bombeo  tiene 
características  de  bombeo  clásico  o  profundo  donde  en  teoría  se  ha  visto  que  se 
invierte el gasto. También hay una dificultad asociada a la posición del caudalímetro 
en  la  línea de  entrada del  compresor. El  caudalímetro ha de  estar  lo más  cerca del 
compresor pero han de respetarse una distancia tanto aguas arriba como aguas abajo. 
Esto hace  que  la  señal  registrada  en  el  caudalímetro difiera de  la que  se  obtendría 
justo  a  la  entrada del  compresor.  Igualmente,  es difícil  implementar  termopares de 
una extrema sensibilidad que permitan medir las temperaturas al fluctuar con mucha 








aire  entrando al  compresor por medio de  la metodología de medida  láser  conocida 
como  anemometría  láser  doppler  (LDA)  con  el  fin  de  completar  la  validación  del 
modelo. 
Como  la medida  de  gasto másico  no  es  factible  para  la  caracterización  del 
bombeo se añade a los ensayos la posibilidad de medida de la fluctuación instantánea 
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de la velocidad a la entrada del compresor mediante la adecuación de la medición por 
láser  cerca  del  inductor,  con  la  intención  de  determinar  cual  es  la  magnitud  de 
oscilación del caudal másico provocado por el  fenómeno de bombeo. Conociendo  la 






en un punto de  la  línea de  admisión  se ha  colocado  el dispositivo de  inyección de 
partículas  de  silicona  para  que  éstas  sean  visibles  al  láser.  La  elección  de  estas 
partículas radica en que carecen de una inercia significativa, esto es una ventaja en la 
elección  del material  para  dopar  en  el  aire  porque  la  velocidad  de  la  partícula  de 
silicona  será  la misma que  la que  lleva  el propio  aire  consumido por  el  compresor 
centrífugo. 
Como anécdota a este ensayo, antes de realizar la medición con partículas de 
silicona,  se probó  con  el dopaje de  humo de  incienso  y  también  con  hielo  seco. El 





se  inyectaba  el  humo  producido  del  hielo,  en  contacto  con  agua,  sólo  era  posible 
medir  las partículas que  ingresaban al compresor pero no se detectaban  los posibles 
reflujos  porque  el  caudal  situado  aguas  abajo  del  compresor  al  ser  de  mayor 
temperatura que a la entrada disipaba las partículas de humo proveniente del hielo. El 
resultado arrojado por esta acción era una curva de bombeo con una señal de carácter 
















produce  un  cambio  de  sentido  en  la  dirección  axial  del  caudal  promovido  por  la 
fluctuación del bombeo. Es evidente por  la magnitud de  la velocidad que el flujo ha 
invertido su dirección a  la entrada del compresor, sin embargo, no se evidencia una 




Conforme  aumenta  la  velocidad  de  giro  de  rotación  del  compresor,  la 















velocidad,  además  de  haberlo  hecho  con  la  fluctuación  de  la  presión.  Con  cada 
configuración modelada se relacionan con la frecuencia de Hemlholtz, puesto que las 
tres  configuraciones mencionadas  responden  a  tres  posibles  variantes  del  bombeo 
donde  ya  se  ha  demostrado  que  la  amplitud  asciende  y  la  frecuencia  disminuye 







realiza  la  primera  de  las  configuraciones  que  consta  de  un  depósito.  Con  esta 
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configuración al tener  la  línea aguas abajo un volumen de gran tamaño  las cargas y 
descargas  del  compresor  en  bombeo  son más  lentas.  Por  lo  tanto  la  frecuencia  de 
bombeo es baja mientras que las oscilaciones y la variabilidad de los parámetros son 
más acentuadas con bucles de bombeo que alcanzan el caudal negativo. 
En  la  información  del  espectro  de  bombeo  se  emplea  el  haz  de  láser  en  la 
entrada del compresor para medir velocidades en este punto y poder reforzar así, los 
posibles problemas en la medida del caudal en bombeo por el caudalímetro ya que a 
pesar  de  la  excelente  precisión  que  posee,  carece  de medición  cuando  el  flujo  es 
opuesto en la dirección de entrada al compresor en que se ha instalado para medir. 
Las  velocidades  elegidas  de  70,  100  y  150krpm  aportan  una  frecuencia  de 
bombeo cercana a los 8Hz para la configuración con el deposito de gran volumen. Sin 
embargo la amplitud de oscilación de la presión, y en general  de todas las variables 
termodinámicas,  aumenta  según  lo  hace  el  régimen  de  giro  del  compresor  (figura 
6.15). 
 










































Análogamente  al  caso  de  bombeo  clásico  se  hace  el  modelado  de  esta 
configuración de ensayo mediante  la  introducción de  los cambios en  la herramienta 
de  calculo  WAM,  donde  el  esquema  que  muestra  el  modelo  del  sistema  de 
compresión modelado se puede apreciar en la figura 6.16. Los valores que se agregan 








En  este  caso  la  frecuencia  de  bombeo  predicha  según  Greitzer  también  es 
calculada  y  comparada  con  los  valores  obtenidos  por  la  forma  experimental  y  la 
generada con el modelo. Para estimar la frecuencia se utilizan las variables definidas 
por Greitzer en su sistema de compresión, llamando análogamente a las poseídas en 
el  sistema  experimental  y  del modelo  evaluado.  En  el  cálculo  entran  el  valor  del 
volumen  representado por el depósito al que Greitzer denomina “plenum” y que se 
refiere  al  volumen  encerrado  entre  la  salida  de  compresor  hasta  la  válvula  de 
contrapresión o resistente. Sumando los valores aportados al sistema mostrado por la 
figura 6,16 el volumen encerrado entre el depósito y el tubo que conecta éste con el 
tapón de  contrapresión  resulta un  total de  7,42  litros. Dentro de mismo  cálculo  se 











c 7,10==   (6.4) 
  Ensayo  Greitzer  Modelo 
Frecuencia  8 Hz  11 Hz  9 Hz 
Como  se  puede  observar  en  la  tabla  anterior  el  resultado  arrojado  por  la 
ecuación (6.4) de la frecuencia teórica es muy buena y cercana al valor obtenido por 
medio  del modelo  y  del  ensayo.  Para  cada  una  de  las  velocidades  del  compresor 
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ensayadas experimentalmente, se muestra su espectro en  la  figura 6.17 en donde se 
destaca  la  medición  experimental  de  la  velocidad,  medida  por  láser  (LDA), 
comparada con la que se obtiene en el modelo en los mismos puntos donde se ubican 
los sensores medida experimental a la entrada del compresor.  
La  señal  de  presión  corresponde  a  la  oscilación  del  bombeo  obtenida  de 
forma experimental  junto con  la arrojada por el modelo. Las señales son semejantes 
en  frecuencia y  ligeramente mayores  en  amplitud,  tal  como  se  exhibe  en  la  figura. 
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en  el  ensayo  con  el  láser.  La  frecuencia  es  reproducida  por  el modelo  con  buena 
precisión al igual que en la amplitud de la oscilación pero que tiene ligeras diferencias. 
6.4.2.2 Ensayo en bombeo con frecuencia media 





krpm.  Se puede  comprobar  en  la  figura  6.18  como  al  aumentar  el  régimen de  giro 
aumenta igualmente la amplitud del bombeo y además la frecuencia del bombeo no se 
modifica significativamente, dependiendo únicamente de capacidad de volumen que 
guarde  la  geometría  de  salida  aguas.  Para  ello  se  ha  realizado  la  transformada  de 
Fourier pudiendo observar en la gráfica de la derecha como las frecuencias de bombeo 
en  los  tres  regímenes  apenas varían al  igual que  sus  amplitudes,  altura del pico,  sí 
aumentan con  la velocidad del compresor. En  la  figura derecha se muestra como  la 
amplitud de  oscilación de  la presión  y  la  relación de  compresión  aumentan  con  el 
régimen. 
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mediante  las  características  geométricas  y  ambientales  del  ensayo  aplicadas  por 
Greitzer,  comparando  el  resultado  con  las  frecuencias  obtenidas  de  forma 
experimental  (captadores de presión y medida  láser) y  con  la obtenida a partir del 
modelo. 
En esta configuración el volumen del “plenum”  lo  representan  la suma de  los 
tubos de  200  x diám.35 y  750  x diám.42 mm que  resulta de  1,23  litros,  también  el 







C 3,26==   (6.5) 
  Ensayo  Greitzer  Modelo 
Frecuencia  25 Hz  26 Hz  24 Hz 





En  la  figura  6.19  se  procede mediante  las  graficas de  velocidad  respecto del 
tiempo,  a  la  comparación  de  los  resultados  experimentales  y  modelados  con  las 
velocidades  de  giro  del  compresor,  ya  mencionadas,  observando  que  existe  una 
buena similitud entre las ambas magnitudes. 






























































del  bombeo  es muy  alta.  Ya  se  ha  corroborado  que  una  pequeña  longitud  puede 
generar un bombeo de frecuencias muy altas, tal como se ha mostrado en la figura 6.1 
entrando  la  frecuencia  de  oscilación  dentro  del  rango  de  valores  de  frecuencia  de 
“rotating stall” [6.23]. Similares características se atribuyen a medidas experimentales 
realizadas por Emmons et al.[6.24], Greitzer  [6.25], o Fink et al.  [6.4]. Esta situación 
por  su baja variación  en  los parámetros de  caudal y de presión pueda aparentar  a 
primera  vista  como  un  punto  de  operación  normal  y  estable  sin  considerar  la 
posibilidad de estar realmente en situación de inestabilidad dinámica ocasionada por 
el bombeo. Este  comportamiento queda  ratificado por  la medida dada por  el  láser 
para los tres valores de velocidad de giro, donde la fluctuación de velocidad es muy 
pequeña  al  igual  que  su  amplitud  concentrándose  los  valores muy  cerca del  cero. 




podría  considerar  como  caudal  cero,  aunque  es  errónea  considerar  tal  hipótesis 
porque nunca  se  llega  a un  cero  absoluto,  la  consecuencia de  ello  son  las posibles 




















































realizadas  variando  la  geometría  aguas  abajo  del  compresor  hasta  la  válvula  de 
contrapresión,  representada  en  este  caso  por  un  área  calibrada,  empleando  para 
validar  los  resultados  el parámetro de  la  presión  y de  la  velocidad de  entrada del 
gasto másico,  bajo  diferentes  configuraciones  y  a  diferentes  regimenes  de  giro  del 
compresor. 




las  condiciones de  entrada  al  compresor  con diferentes  elementos  y  empleando  en 
cada  uno  de  los  casos  flujo  continuo.  No  obstante,  los  compresores  centrífugos 





de  los  análisis  experimentales  es  obtener  precisión  de  las  medidas  atendiendo  al 
origen  del  bombeo  en  compresores.  Por  otro  lado  interesa  que  las  condiciones  de 




la  pulsación  sobre  la  estabilidad  de  un  compresor.  Por  un  lado,  se  plantea  una 
estrategia de  estudio que  consiste  en  insertar aguas  abajo del  compresor  centrífugo 
una  válvula  rotativa  capaz  de  generar  pulsos  consiguiendo  un  cambio  de  flujo 
continuo a pulsante. Esta estrategia permite que los resultados sean comparados entre 
la  caracterización  con  ambos  flujos  mediante  el  mismo  sistema  aguas  abajo  del 
compresor  hasta  definir  la  línea  de  bombeo,  empleando  en  la  experimentación  el 
banco de turbos. 
La segunda estrategia consiste en la realización de ensayos en el propio banco 
motor. En  este punto  se  caracteriza  la  línea de bombeo del  compresor que porta  el 
motor caracterizada experimentalmente en el propio banco motor habiendo obtenido 
con antelación el mapa del compresor en  flujo continuo en el banco de  turbos. Para 
conseguir  realizar  la  caracterización  de  la  línea  de  bombeo  de  un  compresor  en  el 
banco motor  se  ha  hecho  necesario  una modificación  en  la  línea  de  admisión  del 
motor que  lo permita. Una vez determinada  la  zona de bombeo  en dicho banco  se 
compara  con  la  línea  de  bombeo  obtenida  en  el  banco  de  turbos  en  el  que 
habitualmente se obtiene el mapa de cualquier compresor en flujo continuo. 
6.5.1 Generación de pulsos en el sistema de compresión 
En  la  bibliografía  no  es  fácil  encontrar  aportaciones  sobre  el  estudio  de  la 
operación de un compresor en flujo pulsante y su influencia sobre las inestabilidades 
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del  compresor.  Las  referencias  sobre  estudios  con  sistemas  de  sobrealimentación 
empleando  compresores  centrífugos  en motores de  combustión  interna  alternativos 
advierten de la poca  información sobre  la evaluación de un compresor al trabajar en 
un sistema de compresión con flujo pulsante, tal vez debido a la menor exigencia de 
trabajo  a  la  que  eran  sometidos  en  años  anteriores  los  compresores  centrífugos  de 




Esta  idea no  es nueva, pues  en  la  aviación desde hace mucho  tiempo  se  estudia  el 
implemento de compresores híbridos   aunque es este caso el sistema es estacionario 
[6.27].  El  sistema montado  para  sobrealimentar  un motor  de  automoción  sería  de 
similares  características  a  los  compresores  montados  en  motores  de  aviación 
modernos, ya que con ello se consigue un ratio mayor de presión como los demuestra 
un trabajo publicado sobre evoluciones en los motores de aeronaves propulsadas por 
turbinas  de  gas  para  un  mejora  en  la  eficiencia  motopropulsiva,  mejorando  la 
eficiencia del compresor y llegando a valores de relación de compresión más elevados 
que sin sistemas híbridos [6.28]. Sin embargo en la aviación el flujo de aire entrante al 
compresor  es  continuo  y  el motor  debe  soportar  pocos  transitorios  de  trabajo  de 
tiempos muy  cortos. Caso muy distinto  al  sistema donde  trabaja  un  compresor de 
sobrealimentación, al cual se varía continuamente su punto funcionamiento y el flujo 
es  pulsante.  Entonces  puede  ser  que  no  sea  evidente  que  un  compresor  opere  en 
igualdad  de  condiciones  con  flujo  continuo  que  con  flujo  pulsante,  tal  y  como  es 
estudiado  mediante  las  primeras  conclusiones  hechas  por  Yano  y  Nagata  [6.19] 
quienes entienden que el fenómeno de bombeo que se presenta en un sistema motor 









mero hecho de  tener una válvula a  la salida  (válvula de contrapresión), al actuar se 
varían las condiciones a la entrada del compresor, sin embargo, no produce ninguna 
alteración que tenga que ver con mejoras dinámicas. 











El  montaje  experimental  que  se  ha  utilizado  en  la  realización  de  este 
experimento  es  similar  al  esquema precisado  en  la descripción del banco de  turbos 
para  la  caracterización  de  compresores,  sólo  que  en  este  caso  se  emplea  una 
modificación al sistema de salida. 
Básicamente en la instalación se arma un sistema de compresión que consta de 
una entrada al compresor empleando un  tubo  recto al  igual que en  la  salida donde 
sitúan  los  instrumentos  de  medida.  Al  final  del  tubo  de  salida  se  inserta  una 
bifurcación  donde  un  ramal  conduce  directamente  a  la  válvula  de  contrapresión 
(electroválvula), mientras que la otra se dirige a la válvula rotativa luego de la cual el 











el  esquema  realizado  aparecen  dos  válvulas  más  (v1,  v2).  Ambas  válvulas  son 
manuales  y  su  función  se  describe más  adelante.  La  ubicación  de  una  de  ellas  se 
encuentra por delante de la válvula rotativa, encargada en generar las pulsaciones en 
el sistema, y ambas por delante de la válvula de contrapresión. A fin de comprender 
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mejor  el  funcionamiento de  la válvula  rotativa,  en  la  figura  6.22  se  esquematiza  su 
morfología. 
La  válvula  consta  de  una  entrada,  de  una  salida,  de  un  disco  con  cuatro 











El  disco  gira  a  una  determinada  velocidad  angular,  la  cual  vendrá 
determinada por  la  tensión eléctrica que se aplique al motor encargado de mover el 
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caudal cercano a  la  línea de bombeo  se activa  la válvula  rotativa en un  régimen de 
giro  deseado  que  simule  un  punto  de  funcionamiento  de  motor.  Al  entrar  en 
funcionamiento  la válvula  rotativa  se procede a  la apertura de v2 al mismo  tiempo 




diferencia  entre  ambas  señales  provocado  por  el  funcionamiento  de  la  válvula 
rotativa. 
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En  la  bibliografía  se  encuentran  pocos  trabajos  que  traten  el  problema  de 
bombeo  en un motor de  automoción  sobrealimentado por medio de un  compresor 
centrífugo. En[6.29] se especifica que en las transiciones de un motor biturbo obliga a 
uno  de  los  dos  compresores  a  entrar  en  bombeo,  también  se  remarca  que  en  las 
transiciones de alta  carga y bajos  regimenes de giro de motor  con un  solo  turbo  es 
factible  el  encuentro de dicho  fenómeno. En motores  con un  solo  turbo  los puntos 
operativos más cercanos a la línea de bombeo también coinciden con los regímenes de 
motor entre 1500 y 2000 rpm, por lo que se ha seleccionado la velocidad de rotación de 




de  la válvula  rotativa,  se  caracteriza  el mapa del  compresor  en  la  zona de bombeo 
mediante  flujo pulsante. El procedimiento  elegido para definir  el punto de bombeo 
para cada velocidad de giro del compresor es el que se ha detallado en el capítulo 3 
explicando los métodos de detección implementados. En este caso la observación del 
comportamiento  de  las  medidas  instantáneas  y  su  posterior  análisis  aplicando  la 
transformada de Fourier son las empleadas. 
En  el  ensayo  experimental  con  los  tres  niveles  de  velocidad  de  giro  de  la 
válvula rotativa se selecta tres posiciones distintas de v1 manual (0, 25 y 100% abierta) 
y a cinco velocidades de giro del compresor. Por medio de los distintos porcentajes de 
































pulso  al  variar  la  apertura. La mayor  amplitud  se  obtiene  al  cerrar  enteramente  la 
válvula manual v1. 
Combinando  los  resultados anteriores con  las  tres velocidades de giro de  la 
válvula  rotativa  y  midiendo  a  cinco  velocidades  de  giro  distintas  del  compresor 
centrífugo (70, 90, 110, 130 y 150 Krpm) se obtienen distintos límites de bombeo. Los 
resultados  se  muestran  en  la  figura  6.26  constituida  por  diversos  gráficos  que 
representan cada una de ellas entre los valores la apertura de la válvula manual v1, la 
velocidad de rotación de la válvula rotativa y la velocidad de giro del compresor. 






































































































   las tres combinaciones de velocidad rotativa 
 
Figura 6.26. Líneas de bombeo sobre el mapa del compresor 










también destacable  la coincidencia del  resultado sobre  la  línea de bombeo para una 
apertura total de la válvula manual y la caracterización de la línea efectuada con flujo 
continuo. 
La modificación que sufre  la  línea de bombeo original es extensible para  las 
restantes velocidades de giro de la válvula rotativa de 750 rpm y 1000 rpm. En ambos 
casos la mejora es consecuente con los porcentajes de aperturas de la válvula manual 
v1  coincidiendo  en  la  modificación  de  la  línea  hacia  valores  de  gastos  másicos 
menores de bombeo primero con una apertura del 25% y luego con la restante del 0%, 
mientras  que  el  resultando  obtenido  con  el  100%  coincide  con  la  línea  de  flujo 
continuo. En resumen, todos los resultados mostrados por cada uno de los gráficos se 
resumen mediante  en  el  grafico  inferior  derecha  de  la  figura,  en  el  que  se  aprecia 
claramente  el movimiento de  la  línea de  bombeo  original  hallada  por medio de  la 
caracterización hecha al compresor centrífugo con flujo continuo hacia la izquierda del 
mapa, lo que se traduce como una mejora en la estabilidad del compresor. Por lo tanto 
el  rango de operación  se  extiende  a valores de gasto más pequeños  aunque  sin un 
mayor aporte de relación de compresión. En referencia al valor de la pendiente de la 
recta formada entre los puntos de bombeo para cada porcentaje de apertura y el punto 
de  bombeo del mapa  original posee un valor positivo. Esto  supone  que  aunque  se 
consiga  estabilizar  el  compresor  más  allá  de  la  línea  de  bombeo  original  la 
inestabilidad en el compresor persiste aunque se ve influenciada por el flujo pulsante 
que logra retardar la aparición del fenómeno de bombeo. 
En  consecuencia  con  los  resultados obtenidos de  los ensayos, un  compresor 
trabajando  en  flujo  no  estacionario  puede  retrasar  la  aparición  del  fenómeno  de 




Sin  embargo,  la  línea  de  bombeo  con  la  válvula  manual  al  100%  abierta 
coincide con la línea de bombeo original realizada con flujo continuo, esta semejanza 
se debe a  la característica de  los pulsos que es  capaz de generar  la válvula  rotativa 
cuando  en  el  sistema  v1  se  abre  totalmente. Al  comparar  las  señales de presión de 
entre  ambas  configuraciones  se observa que no hay diferencias de  flujo  continuo o 
pulsante. Los pulsos creados por la válvula son de una amplitud muy baja que llegan 
a ser de  la magnitud del valor del  flujo continuo.  Igual como sucede al comparar  la 
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señal  de  los  pulsos  generados  cuando  la  válvula manual  se  encuentra  totalmente 
cerrada o con un porcentaje del 25% de apertura. Esta diferencia en  la amplitud del 







el modelo. Para  conseguirlo  se  impuso una variación del  coeficiente de pérdida de 
























pulsación hecha por la válvula rotativa 
 
Figura 6.27 Comparación entre los datos medidos con modelados de la válvula 
En  el modelo  se  contemplan  cada  una  de  las  variables  que  posibilitan  las 
distintas  combinaciones  ensayadas  y  cuyos  resultados  hallados  sobre  la  zona  de 
bombeo se han destacado en la figura 6.26. En el modelo se colocan la válvula manual 
probando  los  distintos  valores  de  porcentaje  de  aperturas  ensayados  junto  a  las 
distintas velocidades de giro de la válvula rotativa además del cálculo del sistema de 
compresión  se  agrega  la  válvula  de  contrapresión  empleada  como  reguladora  del 
gasto másico y generadora de  la  resistencia de  todo el  sistema. En dicha válvula  se 
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inserta  una  ley  de  cierre  que  es  función  del  tiempo  y  que  fuerza  al  sistema  a 
experimentar el fenómeno de bombeo. 
Para  ajustar  el modelo  con  la  experimentación  se  comparan  las  señales  de 
presión  instantánea de  cada uno de  los  ensayos  realizados  en pulsante  cercanas  al 
punto de bombeo marcado por el mapa original del compresor. En la figura 6.28 son 
mostrados  algunos  de  los  resultados  obtenidos mediante  el modelo  y  las medidas 
instantáneas obtenidas con  los ensayos, al hacer  funcionar  la válvula  rotativa en  las 
tres velocidades de giro propuestas. 
En  la  figura 6.28,  la comparación se hace a diferentes  regimenes de giro del 
compresor, diferentes aperturas de la válvula y variando la velocidad de rotación de 
la misma, aunque esta última variable es  irrelevante al apreciar  la  forma de  la onda 
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experimentales  y  modeladas  en  algunos  casos  muestran  un  acuerdo  limitado.  Es 





distintas apreturas de  la válvula manual v1, y una  frecuencia distinta de giro de  la 
válvula rotativa, junto a diferentes regimenes de giro del compresor.  
Por  medio  del  modelo  también  se  obtienen  los  puntos  de  bombeo  del 
compresor. La obtención de cada uno de ellos se realiza por medio del análisis de la 
señal  instantánea de  las presiones  y  el  gasto másico  en  cada uno de  los  conductos 
unidos  al  compresor  aguas  arriba  y  aguas  abajo.  Los  puntos  se  hallan  para  las 
distintas combinaciones modeladas y son luego llevados al mapa de compresor donde 
también  se han plasmado  las  líneas de bombeo obtenidas experimentalmente y que 
han  sido mostradas mediante  la  figura 6.26. Por  lo  tanto  en  estas gráficas  se puede 
también agregar las líneas de bombeo trazadas por los puntos hallados por medio del 
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pulsante,  cuyos  pulsos  son  de  una  determinada  característica,  el  compresor  puede 
retardar la aparición del bombeo con respecto a los valores para un flujo continuo. 




su aparición conforme desciende  la amplitud y aumenta  la  frecuencia, sin embargo, 
no hace una relación directa con el flujo continuo. 
Por  lo  tanto queda  claro que  el modelo de  compresor puede  establecer una 




En  los  últimos  años  se  ha  probado  buscar  un  mayor  rédito  del  motor 





posibles  fenómenos  de  inestabilidad  debido  a  que  esta  se  consigue  justamente  en 
cercanías  de  la  línea  de  bombeo.  La  situación  de  inestabilidad  puede  ocurrir  en 
transitorios  de motor  a  bajas  vueltas  y  alta  carga  [6.29],  y  por  ello,  y  a  pesar  del 
adecuado diseño del punto de funcionamiento del compresor, al ligarlo al sistema del 
motor  puede  haber  puntos  de  funcionamiento  donde  se  presente  el  fenómeno  de 
inestabilidad del bombeo.  
Analizando lo visto por los resultados conseguidos por medio del estudio de 
la  válvula  rotativa,  con  el  modelo  y  el  aporte  de  los  datos  experimentales,  un 
compresor centrífugo en  flujo pulsante puede  tener un comportamiento diferente al 
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posibles  inestabilidades  como  la  aparición  del  bombeo  sin  evaluar  una  eventual 




junto  con  los  ensayos  experimentales  sacados del  banco motor  son  comparados  en 
base al punto inicial de la inestabilidad de bombeo en el motor. 















entrada  de  la  admisión  del  motor  hasta  el  punto  elegido  dentro  de  la  línea  de 
admisión del propio motor en que se ubica el inyector de aire comprimido, cerca de la 
entrada del colector. 
En un primer ensayo  se ha caracterizado  la  línea de bombeo del compresor 












































Por  lo  tanto se modela  todo el sistema motor con el sistema de alta presión 
instalado  en  la  admisión del mismo  con  los puntos de  funcionamiento  establecidos 
para  el  ensayo.  Por  otro  lado  se  modela  el  esquema  del  banco  en  que  se  ha 
caracterizado el compresor con flujo continuo. En consecuencia se pretende comparar 
por medio de  los dos sistemas modelados  los  resultados obtenidos por medio de  la 
incidencia del  flujo  continuo y  si el  resultado en  la  tendencia del movimiento de  la 
línea de bombeo demostrada con datos experimentales es posible reproducirlo con el 
modelo de compresor de sobrealimentación propuesto. 
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En  la  figura  6.31  se  observa  como  en  el modelo  1D WAM  se  representa  el 
esquema  experimental  descrito  en  el  motor.  El  sistema  de  aire  comprimido  es 
controlado por medio de una válvula situada a la salida del depósito, simulando tener 
aire  a  presión,  controlada  por medio  del  programa Matlab‐Simulink  .  La  línea  de 
admisión de  aire  adicional  es  controlada  temporalmente por medio de una válvula 
que poco a poco aumenta el gasto de aire a la entrada del colector de admisión.  







bombeo  entre  los  dos  esquemas  (motor  y  banco  de  turbos).  Ambos  arrojan  una 
diferencia  de  aparición  de  bombeo  como  ha  ocurrido  en  la  fase  experimental  del 
estudio.  La  aparición  del  bombeo  queda  reflejada  en  el  comportamiento  de  los 
parámetros de gasto másico aunque  también es visible en  la presión, esquematizada 
esta última para el banco de turbos, para cada una de las tres situaciones modeladas 
en  los dos esquemas  (figura 6.32) y que  se presenta en  forma de gran oscilación en 
cada uno de los parámetros. 
Al  saber  con exactitud  los valores de gasto másico y presión  se obtiene  con 
ello el punto de funcionamiento a partir del cual el compresor experimenta la llegada 
al  bombeo  mediante  la  aparición  de  la  oscilación.  Los  resultados  de  los  puntos 
modelados  de  bombeo  se  añaden  al  mapa  en  que  se  ha  mostrado  en  la  fase 
experimental en el banco de turbos así como también la línea de bombeo determinada 
en el banco motor (figura 6.33). 
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Los  resultados de  los  tres  regímenes  se muestran  a  continuación, donde  se 
resalta  en  cada una  las  figuras  el último valor de  caudal,  antes del  cual,  en  ambos 
sistemas modelados  comienza  el  fenómeno  de  bombeo,  evidenciado  especialmente 
por  la variabilidad del propio  caudal másico. Las  figuras  6.32a,  c y  e muestran  los 
resultados del modelado que representa el banco de turbos, donde el compresor se ha 
caracterizado  con  flujo  continuo  y  donde  también  son  mostrados  los  valores  de 
presión aguas arriba y aguas abajo del compresor. Las 6.32b, d y f corresponden a los 
resultados  obtenidos  en  el  banco motor,  es  decir,  el modelado  del  propio motor, 
donde se muestra la evolución de los valores de caudal tanto del compresor como del 
que proviene de  la  línea de alta presión y se encamina hacia  los cilindros, así como 
también  se  adjunta  el  valor  de  caudal  antes  de  la  entrada  en  los  cilindros,  que 
permanece con un valor constante en el  tiempo mientras  las dos restantes varían en 
cada ciclo de motor. 




son  los  que  se  establecen  como puntos de  bombeo,  es decir que  cada uno de  ellos 
pertenece a  las curvas de  la  línea de bombeo obtenida con el  resultado extraído del 
modelado de ambos. Los puntos tienen valores de caudal corregido y de relación de 
compresión,  resultado  del manejo  de  los  valores  de  presión  aguas  arriba  y  aguas 
debajo del compresor.  
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(90,  125  y  150  krpm) determinan  también  las mismas  variaciones  sobre  la  línea de 
bombeo, donde  los puntos de menor gasto  sobre  la  línea de bombeo pertenecen  al 








Al  plasmar  cada  uno  de  los  puntos  de  bombeo  obtenidos  en  el modelo  (6 
puntos),  tres puntos de bombeo por  cada  ensayo y  régimen de giro  (90, 125, y  150 
krpm), tienen una muy buena similitud con los puntos definidos como bombeo en los 
ensayos  experimentales. En  la  figura 6.33  se muestra  el mapa del  compresor  con  la 



































Al  insertar  los puntos sobre este mapa se confirma que el bombeo con  flujo 
continuo es anterior al bombeo con flujo pulsante, los gastos de bombeo de este último 
son más pequeños que los obtenidos con flujo continuo. Por otro  lado los resultados 
comparados  entre  los  valores  experimentales  y  modelados  guardan  una  buena 
similitud.  Este  resultado  es  importante  por  dos  razones,  una  de  ellas  obedece  a  la 





compresor desarrollado  en  la  tesis  e  insertado  en  el WAM para modelar un motor 




bombeo  un  compresor  instalado  en  la  admisión  de  un motor  inducido  en  forma 
artificial  por  la  adecuación  de  un  sistema  de  aire  comprimido  que  genera  una 
resistencia  al  trabajo  del  propio  compresor  y  que  a  su  vez  lo  reemplaza  en  la 
sobrealimentación  del motor.  Sin  embargo,  es  posible  que  un motor  por  diversos 
motivos  pueda  sufrir  la  aparición  del  bombeo  sin  tener  que  inducir mediante  un 
sistema de ayuda la aparición de dicho fenómeno. 




aceleración  y  desaceleración.  En  la  estrategia  por  obtener  un  tiempo  de  transición 
corto y mantener  la eficiencia del motor en dicho periodo de tiempo el motor puede 
llevar al compresor a trabajar sobre puntos de funcionamiento cercanos a  la zona de 
bombeo.  Lamentablemente  muchas  veces  este  acercamiento  a  esta  zona  de 
funcionamiento  es  problemático  porque  cualquier  variación  en  el  consumo  de  aire 
puede provocar espontáneamente el origen del bombeo. 
Sin  embargo  se  han  implementado  estrategias  para  lograr  esquivar  la 
problemática de la inestabilidad en el compresor como por ejemplo con el control de 
de energía aportada a la turbina por los gases de escape basado en la apertura o cierre 




puede  observar  el  camino  de  transición  de  una  desaceleración  problemática  que 
puede sobrepasar los límites de bombeo en el compresor. 
En  una  desaceleración  brusca,  el  bombeo  se  puede  hacer  presente  en  el 
compresor al ocurrir repentinamente una caída de caudal de combustible inyectado en 
los  cilindros,  provocando  un  rápido  cambio  del  punto  de  trabajo  del motor  hasta 
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alcanzar  el  relentí.  Cuando  el  motor  se  halla  a  plena  carga  con  el  compresor 
consumiendo  un  elevado  valor  de  gasto  másico  y  girando  a  alta  velocidad,  al 
momento que  se produce un  transitorio de desaceleración  rápido,  el valor de gasto 
másico  desciende  en  forma más  veloz  que  la  disminución  que  el  descenso  de  la 
velocidad de giro del compresor. 
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En principio el motor se sitúa a 3000rpm y plena carga e instantáneamente se 
desacelera  hasta  el  relentí  cortando  de  forma  instantánea  la  taza  de  combustible 
inyectada.  Es  al  producir  dicho  descenso  de  combustible  que  el  compresor 
experimenta el fenómeno de bombeo que es capturado por los sensores de medida de 
presión, de gasto másico y además que puede  ser audible. El  resultado  conseguido 
por  los  captadores  de  presión  instantáneos  situados  en  la  línea  de  admisión  del 
compresor aguas abajo y aguas arriba confirman que en un determinado intervalo del 
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Por  lo  tanto  se  confirma  que  es  posible  la  existencia  de  problemas  de 
estabilidad  en  el  compresor  centrífugo  en  relación  a  situaciones de  transición  entre 
distintos  puntos  de  trabajo  por  parte  del motor.  Empleando  el  nuevo modelo  de 
compresor en el WAM junto al modelo del motor se modela la situación experimental 
de desaceleración. El modelo de motor en WAM, explicado en el capítulo 4, es más 
complejo  que  todos  aquellos  modelos  que  se  encuentran  en  la  bibliografía  sobre 
modelos de motor en relación al funcionamiento de un compresor [6.21] [6.31] [6.8]. 
En  la figura 6.35  los resultados obtenidos son graficados  junto a las medidas 
experimentales para un solo transitorio, en que se muestra el tiempo empleado por el 
motor para  la  realización de  la  transición y  en que  también  se muestra  el valor de 
caudal másico que pasa por el compresor hacia los cilindros. Por medio de esta señal 
se  puede  observar  claramente  tres  picos  de  oscilaciones  del  fluido  nacidas  de  la 
aparición del  fenómeno  del  bombeo  en  el  compresor  por  el  rápido  descenso  de  la 
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6.6 Conclusión. 




no es  referida a  la  forma o constitución de  los elementos que  se  imponen, sino a  la 
cantidad  de  volumen  encerrado  en  la  distancia  comentada.  En  los  ensayos 




de  bombeo  de  amplitud  pequeña  y  frecuencia  alta  (“rotating  stall”),  con  estas 
características el punto de  trabajo se asemeja o  tiene unas señales de  los parámetros 
medidos  similares  a  los  que  se  encuentran  en  los  puntos  estacionarios  cuando  no 
existe bombeo o ningún tipo de inestabilidad similar. Mediante esta situación hallada 
se  implementó un estudio que derivó en  la extensión del mapa del compresor para 









buena  semejanza  con  las  distintas  amplitudes  evidenciadas  en  cada  caso.  La 
validación del modelo  se han  efectuado por medio de  la medida de presión  salida 
compresor  (P2)  y  la  velocidad  del  caudal  a  la  entrada  del  compresor  que  ha  sido 
medida mediante anemometría láser (LDA). 
La comprobación en el cambio de actitud del  fenómeno de bombeo ha  sido 
realizada  históricamente  con  ensayos  en  flujo  continuo,  pero  es  sabido  que  los 
compresores estudiados en esta tesis trabajan en condiciones de flujo pulsante. Por lo 
tanto  se  han  realizado  ensayos  experimentales  con  esta  característica  de 
comportamiento dinámico, acomodando esquemas de  sistemas de compresión en el 
banco de banco de  turbos y banco motor para  su estudio. Los  resultados obtenidos 
sobre  la  zona de  bombeo muestran  que  caracterizando  el mapa del  compresor  con 
flujo pulsante  en  el banco de  turbos, donde  la pulsación  se origina a partir de una 
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válvula  rotativa  cuyos  pulsos  en magnitud de  amplitud  son  similares  a  los  que  se 
encuentran  en  el  sistema motor,  se  obtiene  una  línea de  bombeo de menor  caudal 




mejora  comentada,  mientras  que  con  la  última  solo  se  consigue  igualar  línea  de 
bombeo obtenida por medio del flujo continuo, y es que las medidas del parámetro de 
presión de ambos ensayos son similares. 
En  referencia  a  los  ensayos  realizados  en  el  banco motor  se  comprueba  el 
mismo resultado, habiendo configurado especialmente una admisión de motor capaz 
de permitir una caracterización del compresor sobre su zona de bombeo. El resultado 
arrojado confirma  la prolongación de  la estabilidad de  trabajo del compresor, por  lo 
tanto  nuevamente  hay  un  retardo  en  la  aparición  del  fenómeno  de  bombeo,  esto 
significa  que  se  consigue un menor  caudal de  funcionamiento. De  todas  formas  la 
diferencia  conseguida  no  supera  los  10g/s,  es  decir,  existe  la  posibilidad  que  un 
compresor centrífugo, en un motor, funcionando con caudal pulsante entre en algún 
momento  en bombeo. Así  se demuestra  en un  estudio  experimental  realizado en  el 
mismo  banco  de  ensayos  donde  el  motor  es  simplemente  puesto  a  describir  un 






Así  pues  el  comportamiento  del  turbo  en  general  y  del  compresor  en 
particular es distinto al que se produce para flujo continuo. Algunas de las razones se 
pueden encontrar en  las definiciones de  las  inestabilidades de  los compresores en el 
capítulo  2.  En  flujo  continuo  el  aumento  paulatino  del  gradiente  de  presión  actúa 
sobre las palas del compresor haciendo desprender de poco a poco el flujo de ellas. En 






en  un  sistema  de  pulsación. Además  los  puntos  de  bombeo  entre  el modelo  y  los 
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ensayos  tienen  una  muy  buena  semejanza  al  ser  plasmados  sobre  el  mapa  del 
compresor. 
Finalmente  el  modelo  mostrado  en  esta  tesis  es  capaz  de  reproducir 
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Se presenta  en  este  capítulo  las  conclusiones más  relevantes de  los  trabajos 
realizados y que se han descrito en  los capítulos precedentes. Es  importante en este 
capítulo retomar los objetivos con los que se inició el trabajo para comprobar el grado 









el  grado  de  cumplimiento  y  las  mejoras  con  respecto  al  estado  del  arte  del 
conocimiento. Por ello,  también se han establecido objetivos específicos en el ámbito 
de  aquel objetivo general. Se han destacado  tres  líneas de  trabajo  en  el  estudio del 
bombeo. Primero, el desarrollo de un modelo de compresor que implementado en un 
código  unidimensional  de  un  motor  completo  permita  predecir  la  aparición  y  el 
comportamiento  del  conjunto  motor‐compresor  en  bombeo.  El  segundo  objetivo 
consistía  en  cuantificar  y  explicar  la  influencia  de  la  geometría  de  entrada  al 
compresor  sobre  el  bombeo  de  éste.  El  tercer  objetivo  específico  de  la  Tesis  era 
analizar la influencia que tiene la geometría aguas abajo del compresor y en particular 
de su acústica, sobre el bombeo del compresor. Para estos tres objetivos específicos se 
analiza  en  sendos  apartados  de  este  capítulo  el  grado  de  cumplimiento  de  los 
objetivos y los principales logros alcanzados. 
También  se  estableció  en  el  capítulo  introductorio  un  cuarto  objetivo 
relacionado  con  el  establecimiento  de  nuevas  metodologías  experimentales  y  de 
modelado para  el  análisis del  fenómeno del bombeo  en  futuros  trabajos y  en otros 
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7.2 Modelo compresor 
Uno  de  los  objetivos  principales  de  la  presente  Tesis  Doctoral  ha  sido  el 
desarrollo de un modelo de compresor capaz de predecir la aparición del bombeo del 
compresor de  sobrealimentación de un motor diesel de automoción. En  realidad,  la 
inexistencia  de modelos  apropiados  en  los  códigos  que  se  emplean  habitualmente 
para diseñar  los  sistemas de  renovación de  la carga y  sobrealimentación, ha  sido  la 
causa  inicial que ha  justificado  la  realización de esta Tesis. En el contexto actual de 
aumento del grado de  sobrealimentación de  los motores y de downsizing hace que 
disponer  de  una  herramienta  de  este  tipo  sea  una  verdadera  necesidad  para  los 
fabricantes de motores. 
Se  ha  presentado  en  el  capítulo  4  dedicado  al  desarrollo  del  modelo  de 
compresor el código unidimensional de acción de ondas que se utiliza en el grupo de 
investigación.  Se  ha mostrado  con  el  objetivo  de  indicar  el  tipo  de modelo  que  se 
buscaba y también con el de mostrar las limitaciones del modelo actual. También, se 
ha  hecho una  reseña  histórica de  los modelos de  compresor presentados por  otros 










de  partida.  La  forma  de  implementarlo  ha  consistido  en  que  el  compresor  es  una 
condición de  contorno  en  el  cálculo de  los  tubos del modelado unidimensional. En 
esta  condición  de  contorno  se  aplican  básicamente  las  ecuaciones  de  conservación 
(masa y energía) y la de incremento de presión que produce el compresor a partir de 
la  información del mapa del  compresor  estacionario  y del  retraso de primer orden 
proveniente del modelo de Greitzer. Se ha programado un proceso de resolución del 
sistema de ecuaciones mencionado que incluye las distintas situaciones de flujo que se 
pueden  presentar.  El  resultado  final  es  un  código  que  permite  calcular  el 
funcionamiento  del  compresor  de  manera  no  estacionaria,  incluyendo  las 
proximidades  a  la  zona de  bombeo del  compresor  e  incluso  la  entrada  en  bombeo 
profundo. Esto es sin duda una contribución novedosa a destacar pues no existe en la 







ha  basado  en  la  utilización  del mapa  de  funcionamiento  (relación  de  compresión 
frente a gasto másico trasegado). En la presente Tesis, como en trabajos anteriores se 
propone  la  utilización  del mapa  de  compresor  extendido  hacia  valores  de  gastos 
menores  al  determinado  por  la  línea  de  bombeo  en  condiciones  estacionarias, 
llegando  incluso  a  valores  negativos.  Al  contrario  que  otros  investigadores  en  el 
pasado, se propone aquí  la utilización de ensayos experimentales específicos para  la 
obtención  de  las  líneas  extendidas  del mapa.  En  el  apartado  6.3  de  la  Tesis  se  ha 
descrito  el procedimiento  experimental  a utilizar,  que  se puede destacar  como una 
contribución  de  tipo  metodológico  para  el  estudio  no  cuasiestacionario  de  los 
compresores. Se ha trabajado de forma especial en la caracterización experimental del 
rendimiento del compresor en estas condiciones tan fuera de diseño. Se ha optado por 
la  adimensionalización  del  par  resistente  del  compresor  que  ha  dado  en muchos 
compresores  medidos  un  alto  grado  de  correlación.  Es  de  destacar  que  esta 
metodología se sigue de forma habitual en el grupo de investigación en la medida de 
mapas de compresor, por una parte por la sencillez de los ensayos a realizar, por otra, 
por  la  información  relevante  que  se  obtiene  y  que  se  destacará  en  el  siguiente 
apartado. 
Uno  de  los  objetivos  iniciales  de  la  tesis  en  lo  que  se  refiere  al modelo  de 
compresor  a desarrollar  es  que  el modelo  fuera  capaz de  predecir  la  aparición del 
bombeo  en  función  de  las  condiciones  de  funcionamiento  del  conjunto  compresor 
motor (o compresor válvula como en el caso de los ensayos en banco de compresores). 
Los  resultados  del modelo  presentados  en  el  epígrafe  6.5.1.1.1 muestran  de  forma 
clara  cómo  el  modelo  es  capaz  de  predecir  la  línea  de  bombeo  en  condiciones 
diferentes de flujo pulsante en el compresor (figura 6.29). Y lo que es más importante 
el modelo  es  capaz de predecir  cómo  se desplaza  la  línea de  bombeo debido  a  las 
condiciones  de  flujo  diferentes.  Este  resultado  ilustra  que  el  principal  objetivo, 
justificación original de la tesis, de obtener una herramienta predictiva para el diseño 
de  sistemas  de  sobrealimentación  ha  sido  alcanzado  de  forma  satisfactoria.  Más 
pruebas de  la bondad del modelo presentado están en el epígrafe 6.5.2 en el que se 
muestra que el modelo completo (incluyendo motor) es capaz de predecir la línea de 
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en los motores actuales, aparece el bombeo (figura 6.35). Este caso crítico es el que se 
utiliza en  la puesta a punto de  los motores para establecer  la presión de soplado del 
motor (y con ello la curva de par a bajas revoluciones). Sin embargo, hasta ahora esta 
puesta  a  punto  manual  no  se  puede  anticipar  en  el  proceso  de  desarrollo  de  la 









la  vez  es  fácil de medir.  Segundo,  hay  ocasiones  en  que  el  bombeo del  compresor 







y  amplitudes que  se producen ya  sea  en bombeo  severo o  suave,  en  función de  la 
geometría del sistema de compresión  (ver  figura 6.14). Con el objetivo de validar el 
comportamiento del modelo se ha realizado una campaña experimental en  la que se 





ha  desarrollado  un modelo  no  estacionario  de  compresor  e  implementado  en  un 
modelo  unidimensional  global  de  motor  que  permite  predecir  de  forma  precisa 
cuando el compresor va entrar en bombeo así como cuando ya ha entrado en bombeo. 
Este modelo se ha validado en condiciones de banco de compresores y en condiciones 
de banco motor, estacionario y  transitorio. En particular el modelo es  sensible a  las 
variaciones de geometría en el sistema de compresión, en particular, ha servido para 
destacar  las  condiciones  diferentes  de  los  ensayos  estacionarios  en  banco  de 
compresores  en  comparación  con  los  ensayos  pulsantes  en  condiciones  reales  de 
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motor.  La  herramienta  obtenida  es  directamente  aplicable  en  la  metodología  de 
desarrollo de nuevos sistemas de compresión. 




una mejora del  conocimiento del  efecto que produce  la geometría de  entrada  en  el 
funcionamiento del  compresor,  en particular,  en  lo que  se  refiere a  la aparición del 
fenómeno del bombeo. Realizar  este  tipo de  estudio  estaba  justificado por  el hecho 




Se  ha  realizado  un  trabajo  fundamentalmente  de  forma  experimental  para  la 
caracterización del funcionamiento del compresor con distintas condiciones de flujo a 
la entrada del mismo. Para ello se han analizado tres geometrías básicas: los codos, los 
conos  y  los  generadores  de  swirl  o  de  torbellino.  Como  se  ha  mencionado,  la 
metodología ha  sido  experimental mediante  ensayos  en  banco de  compresores.  Sin 




realizado  un  estudio  sistemático  en  el  que  se  han  fabricado  y  ensayado  codos  de 
distinto  radio  y  a  distintas  distancias  de  la  rueda  del  compresor.  Los  resultados 
muestran  cómo  a  medida  que  se  utiliza  un  codo  más  cerrado  y  más  cercano  al 
compresor el mapa del compresor se modifica en el sentido en que pivota alrededor 





es  a  parecerse  al mapa medido  con  un  tubo  recto  como  geometría  de  entrada.  En 
general,  se puede decir que  la aerodinámica producida por el  codo  solamente  tiene 
relevancia si el radio de curvatura es inferior al del conducto y si la distancia relativa 
entre  la  salida  del  codo  y  la  entrada  del  compresor  es  inferior  a  un  diámetro  del 
conducto. 
Para  justificar  el  resultado  obtenido  se  ha  realizado  un  cálculo  mediante 
modelado multidimensional CFD usando el código comercial Fluent de  las distintas 
geometrías  ensayadas.  Se  ha  analizado  el  flujo  que  se  produce  aguas  abajo  de  los 










entrada  al  compresor  es  inferior  a  la  que  se mide  normalmente  aguas  arriba  del 
elemento de entrada al compresor. Esto va a modificar por una parte  la  relación de 





La  segunda  campaña  experimental  realizada  ha  consistido  en  el  ensayo  de 
geometrías en  las que se utiliza un diámetro del conducto de entrada mucho mayor 
que el de la rueda del compresor, colocando un conducto cilíndrico convergente que 
reduce  la  sección  hasta  la  de  la  rueda.  Este  es  un  diseño  que  en mayor  o menor 
medida  aparece  en  todos  los  compresores  de  sobrealimentación.  Los  resultados 
obtenidos en esta campaña han sido espectaculares en relación a  lo que se esperaba. 
Sobre  todo, porque no hay ninguna  reseña en  la  literatura que anuncie este  tipo de 
comportamiento. Los  resultados en  la  figura 5.13 muestran claramente que el mapa 
del compresor y en particular  la  línea de bombeo del compresor pueden cambiar de 







los  conos  ensayados  sin  tener  en  cuenta  la  proximidad  del  compresor  ni  el 
movimiento del rotor. Como en el caso anterior, se puede observar diferencias en los 
patrones del flujo, en particular en los contornos de presión que podrían justificar los 
resultados  tan  distintos  en  el  banco  de  ensayos.  Sin  embargo,  es  demasiado 
aventurado decir que  el  cálculo CFD permite predecir  el  comportamiento de una u 
otra geometría con respecto del bombeo. 
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La  tercera campaña de ensayos y  la más  importante en volumen de ensayos 
ha estado dirigida a cuantificar el efecto de un flujo helicoidal (swirl) a la entrada del 
compresor.  Al  igual  que  en  los  estudios  anteriores  existe  en  la  literatura  y  en  la 
industria evidencias de que  flujos con prerrotación modifican el  funcionamiento del 
compresor.  De  hecho,  existen  en  el  mercado  dispositivos  de  prerrotación  que  se 
emplean  en  compresores  de  sobrealimentación  y  también  en  otras  aplicaciones.  El 

















produce mayor  beneficio.  Resultado  al  que  también  se  ha  llegado  a  partir  de  un 
análisis teórico unidimensional. 
El cálculo teórico mediante CFD de los ensayos realizados en este caso lanza 
mucha  más  luz  a  la  hora  de  explicar  el  comportamiento  del  compresor  bajo  las 
condiciones de  flujo rotante, a pesar de que aquí  tampoco se ha  tenido en cuenta  la 
presencia  del  compresor  ni  del movimiento  del  rotor.  El  cálculo multidimensional 
predice  que  además  de  tener  un  flujo  con  un  perfil  de  velocidades  triangular  con 
respecto al radio del conducto de entrada, la mayor parte del flujo se concentra en la 
periferia  del  conducto.  Se  trata  de  un  flujo  anular  que  concentra  las  mayores 
velocidades, pero  también el mayor momento cinético en  la punta de  los álabes del 
compresor  en  los que  empiezan  a desarrollarse  los  efectos de desprendimiento que 
devienen en bombeo al  reducir el gasto másico. En el epígrafe 5.4.6 se ha hecho un 
análisis teórico simple basado en la hipótesis de flujo unidimensional en el interior del 
compresor  cuyos  resultados  están muy  en  línea  con  los  resultados  experimentales 
obtenidos. 
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Desde  el  punto  de  vista  metodológico  se  destaca  el  establecimiento  de 
procedimientos experimentales en banco de compresor para  la medida de mapas de 
compresor en condiciones adecuadas. También se destaca la integración de la medida 
de  pérdidas de  carga  y de  generación de  swirl  en  la  caracterización de  los  efectos 
aerodinámico y de pérdida de carga en  los mapas medidos. Es  importante remarcar 
aquí el procedimiento utilizado para la determinación precisa de la línea de bombeo. 
Se propone  la medida  en  continuo de  los parámetros del  compresor  en un proceso 
transitorio  lento  desde  un  punto  estable  cercano  al  bombeo  hasta  la  aparición  del 
bombeo  severo. Un  análisis  a posteriori de  las  señales permite  identificar de  forma 
precisa  el  punto  (gasto  y  relación  de  compresión)  de  bombeo.  Esto  ha  sido muy 
importante en este estudio puesto que se han medido configuraciones con resultados 
muy  parejos  en  los  que  era  muy  importante  la  repetitividad  de  los  ensayos. 
Igualmente  se  destaca  la  utilización  del modelado multidimensional  CFD  para  la 










bombeo  no  se  pueden  generalizar  a  otro  compresor  ya  que  la  aerodinámica  será 
distinta y la interacción con el elemento de entrada también. 
Esto  último  puede  ser  un  poco  decepcionante  puesto  que  todo  el  trabajo 
realizado no sirve para predecir o prediseñar el conducto de geometría de entrada de 




Como resumen del  trabajo realizado con el objetivo de analizar  la  influencia 
de la geometría del conducto de entrada al compresor sobre el funcionamiento de éste, 
y en particular sobre la línea de bombeo, se puede afirmar lo siguiente. En general, la 
influencia  del  elemento  a  la  entrada  se  puede  separar  en  influencia  aerodinámica  al 
modificar  el patrón del  flujo  a  la  entrada  al  inductor del  compresor,  e  influencia  de 
pérdida de carga al modificar (bajar) la presión media a la entrada al compresor. Se ha 
propuesto  una  metodología  para  separar  estos  efectos  en  los  ensayos  de 
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caracterización. La existencia de un codo justo a la entrada del compresor puede tener 
una  influencia  moderada  en  lo  que  se  refiere  a  la  línea  de  bombeo,  pudiendo 
obtenerse  un  aumento moderado  del margen  al  bombeo.  Esto  se  pierde  cuando  el 






CFD  no  ha  producido  resultados  que  permitan  de  forma  concluyente  predecir  el 
comportamiento medido en banco de compresores y mucho menos cuantificarlo. Esto 








mejora  en  el  margen  al  bombeo,  es  precisamente  lo  contrario,  esto  es,  una  no 
uniformidad en el fluido. Esta no uniformidad consiste en todos los casos en aumentar 
la velocidad en  la periferia de  los álabes del  compresor que es donde  se  inician  los 
desprendimientos que conducen al bombeo.  
Quizá de  los  tres  bloques principales de  la Tesis  (modelado,  estudio  aguas 
arriba y estudio aguas abajo) es esta parte en  la que menos conclusiones se pueden 
obtener  que  no  sea  la  constatación  numérica  de  cada  uno  de  las  geometrías 
estudiadas. La  razón  es que  la  justificación de  los  resultados medidos no  se puede 
realizar si no es con herramientas experimentales de visualización de los detalles del 
flujo  a  la  entrada  al  compresor  o  bien  con  el  cálculo detallado mediante CFD. Por 
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7.4 Efecto de la geometría aguas abajo 
El  tercer y último objetivo específico de  la Tesis era analizar  la  influencia de 
las condiciones aguas abajo del compresor en el comportamiento de éste en relación al 
bombeo. La  justificación del  estudio venía de  la  experiencia que  se  encuentra  en  la 
literatura, y sobre todo en la industria, de que el límite de bombeo medido en banco 
de  compresores estacionario normalmente no  coincide  con el  límite que  se mide de 
forma  efectiva  en  el motor.  En  particular, muchos  desarrolladores  de  sistemas  de 
sobrealimentación  han  remarcado  que  al  cambiar  los  elementos  del  sistema  de 
compresión aguas abajo el margen de bombeo del compresor montado en ese motor 








modelo  de  compresor  presentado  en  esta  Tesis.  Así,  los  ensayos  experimentales 
realizados  en  este  apartado  (capítulo  6)  han  servido  primero  para  validar  los 
resultados  del  modelo  y  segundo  como  constatación  experimental  de  los  efectos 
estudiados.  Afortunadamente,  el  éxito  obtenido  en  el  desarrollo  del  modelo  de 
compresor  ha  contribuido  a  que  el  estudio  de  las  condiciones  aguas  abajo  haya 
llegado a resultados concluyentes. 
Así pues, en el epígrafe 6.2 se ha realizado una caracterización experimental 
del  bombeo  de  un  compresor  con  distintas  geometrías  aguas  abajo  del  compresor 
(longitud del tubo de salida del compresor) que ha servido por una parte para validar 
el  modelo  y  para  obtener  distintos  tipos  de  bombeo  tal  como  se  predice  en  la 
bibliografía. Este ensayo de caracterización experimental ha sentado las bases para el 
establecimiento  de  un  procedimiento  de  medida  de  los  mapas  extendidos  de 
compresor, información necesaria para el funcionamiento del modelo de compresor. 




funcionamiento medio  del  compresor  así  como  la  amplitud  y  la  frecuencia  de  los 
pulsos dentro de un  rango de valores similares a  los que se pueden encontrar en  la 











de  un  motor.  Esto  está  muy  en  línea  con  la  experiencia  previa  del  grupo  de 
investigación.  Otro  resultado  importante  en  esta  campaña  experimental  es  que  el 







Esto  último  también  se  ha  corroborado  en  ensayos  en motor  tal  como  se 




de motor  (pulsantes)  el margen  al  bombeo  se mejora  del  orden  de  100 mbar  con 
respecto al flujo estacionario. 
De  este  último  resultado  experimental  en  banco motor  también  se  puede 
destacar  como  contribución novedosa un método para medir  la  línea de bombeo,  e 
incluso  el mapa  completo,  de  un  compresor  en motor.  Esta metodología  permite 
medir  el  compresor  en  condiciones  reales  de  motor,  que  ya  se  ha  demostrado 
conducen  a  valores  distintos  de  la  línea  de  bombeo,  sin  tener  que  desmontar  el 
compresor  del motor,  en  ensayos muy  parecidos  a  los  que  se  hacen  en  “salas  de 
motores”.  Se  trata  de  una  metodología  que  fácilmente  podrían  adoptar  los 
desarrolladores de  sistemas de  sobrealimentación  para  auditar  los mapas  ofrecidos 
por los suministradores de turbos y para establecer en etapas tempranas de desarrollo 
del sistema el límite real de bombeo del compresor. 
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7.5 Síntesis 
El  objetivo  global  de  la  presente  Tesis  es  contribuir  a  la  mejora  del 















compresor  actúan  por  el mecanismo  del  cambio  de  la  aerodinámica  del  flujo  a  la 
entrada del inductor acelerando o retrasando la aparición de los desprendimientos y 
así  del  bombeo.  Este  es  un  comportamiento  que  jamás  se  podrá  predecir  con  un 
modelo  no dimensional  como  el desarrollado  en  la Tesis,  en  el  que  la  información 
“aerodinámica” del compresor se introduce mediante las líneas de régimen constante 








probado  en  esta Tesis, mediante modelado CFD del  compresor  completo  (inductor, 
rotor, difusor, voluta y  conducto de  salida)  incluyendo  el  conducto de  entrada y  el 
rotor girando. 
Por otra parte se ha visto que para tener en cuenta el efecto de la acústica del 
sistema de  compresión,  el modelo de  compresor desarrollado parece  ser  suficiente. 
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Se  ha  abordado  pues  el  problema  en  los  dos  aspectos  relevantes  para 
caracterizar  el  fenómeno  del  bombeo.  Primero  los  efectos  aerodinámicos  que  se 
pueden abordar de manera experimental y eventualmente mediante modelado CFD 
detallado del compresor. Segundo, los efectos relacionados con el diseño del sistema 
de  compresión  (acústica  y  pérdida  de  carga)  que  pueden  ser  predichos  de  forma 
apropiada con el modelo unidimensional presentado. Se extrae de forma evidente  la 
metodología  para  la  caracterización  del  bombeo  de  compresores  de 
sobrealimentación: 
1. Realización  de  ensayos  experimentales  para  la  caracterización  del 
funcionamiento del  compresor  incluyendo  todos  los  aspectos de diseño 
aerodinámico y de interacción con el conducto de entrada. En particular, 




modelo  unidimensional  de  motor  para  el  diseño  del  sistema  de 
sobrealimentación aguas arriba y aguas abajo del compresor 
En  el  futuro  se  puede  considerar  la  utilización  de  cálculo  detallado  del 
compresor para el punto 1. 
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7.6 Trabajos Futuros 
Como  se ha descrito  en  el  apartado  anterior, muchas de  las  expectativas  al 
inicio del trabajo han sido resueltas de forma satisfactoria. Se puede afirmar que se ha 
profundizado  en  el  conocimiento  del  fenómeno  del  bombeo,  abarcando  distintos 
aspectos como son el modelado y  la caracterización experimental de  los parámetros 
que  influyen  en  el  bombeo.  También  se  han  desarrollado  metodologías 










modelado  CFD  de  la  interacción  entre  el  flujo  producido  por  la  geometría  del 
conducto de entrada al compreso con el bombeo. La razón es clara y está relacionada 
con que para obtener resultados realistas hay que incluir en el cálculo el compresor y 
el efecto del movimiento de  las palas del  rotor en el  flujo. Como  se ha dicho antes, 
hacerlo habría sido una cantidad de trabajo que no habría permitido concluir los otros 
trabajos de la Tesis. El cálculo del compresor completo es un trabajo que tiene entidad 
de  Tesis  por  sí  mismo  por  lo  que  se  propone  precisamente  como  línea  de 
continuación. 
En este sentido se han hecho unos primeros cálculos con la intención de sentar 
las bases de un  trabajo más  intenso de modelado de  compresor. En  estos primeros 




el  rotor  se  le  impone  un  término  fuente  de  cantidad  de  movimiento  en  sentido 
rotatorio similar al que transmitirían los álabes del rotor al girar. Esta simulación del 
efecto de  los álabes girando, permite hacer una evaluación de si este movimiento se 
transmite aguas arriba del rotor e  interactuar con el  flujo que viene  impuesto por  la 
geometría de entrada al compresor. La figura muestra que en condiciones cercanas a 









cercano  al  de  diseño.  La  de  la  derecha muestra  los  vectores  de  velocidad  para  un 
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La  figura anterior muestra cómo a medida que  se  reduce el gasto másico el 
flujo en el  interior del  compresor  se vuelve más  irregular  llegando a  situaciones de 
flujo inverso en determinadas zonas que modifica el patrón del flujo a la entrada del 









por  determinar  si  el  modelado  CFD  es  una  herramienta  que  permite  calcular  la 
aerodinámica  interna del  compresor y  en particular, predecir  el punto  en  el que  se 
producirá bombeo. Esto no parece una  tarea  fácil ya que el patrón de  flujo en estas 
condiciones es esperable que  sea muy  complicado e  inestable, por  lo que está en el 








de  gasto  también  es un  reto. La metodología  a  llevar  a  cabo  sería  la de  la medida 
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